Computational method for designing of axial compressors by Lopes, Fernando de Oliveira
  
 
 
 
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS 
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA 
COMISSÃO DE PÓS-GRADUAÇÃO EM ENGENHARIA MECÂNICA 
 
 
 
 
 
 
 
Modelo Computacional para Projeto de 
Compressores Axiais 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Autor: Fernando de Oliveira Lopes 
Orientador: Dr. Jorge Isaías Llagostera Beltrán 
 
 
39 / 2007
i 
 
 
 
 
 
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS 
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA 
COMISSÃO DE PÓS-GRADUAÇÃO EM ENGENHARIA MECÂNICA 
DEPARTAMENTO DE ENERGIA 
 
 
 
 
 
Modelo Computacional para Projeto de 
Compressores Axiais 
 
 
Autor: Fernando de Oliveira Lopes 
Orientador: Dr. Jorge Isaías Llagostera Beltrán 
 
 
 
 
 
 
Curso: Engenharia mecânica 
Área de Concentração: Térmica e Fluidos 
 
 
Dissertação de mestrado acadêmico apresentada à comissão de Pós Graduação da 
Faculdade de Engenharia Mecânica, como requisito para a obtenção do título de Mestre em 
Engenharia Mecânica. 
 
 
 
Campinas, 2007 
S.P – Brasil 
 
ii 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
FICHA  CATALOGRÁFICA  ELABORADA  PELA  
  BIBLIOTECA  DA  ÁREA  DE  ENGENHARIA  E  ARQUITETURA  -  BAE  -  UNICAMP 
 
 
 
 
    L881m 
 
Lopes, Fernando de Oliveira 
     Modelo computacional para projeto de compressores 
axiais / Fernando de Oliveira Lopes. --Campinas, SP: 
[s.n.], 2007. 
 
     Orientador: Jorge Isaías Llagostera Beltrán 
     Dissertação (mestrado) - Universidade Estadual de 
Campinas, Faculdade de Engenharia Mecânica. 
 
     1. Compressores - Projetos.  2. Compressores.  3. 
Termodinâmica.  I. Llagostera Beltrán, Jorge Isaías.  II. 
Universidade Estadual de Campinas. Faculdade de 
Engenharia Mecânica.  III. Título. 
 
 
Título em Inglês: Computational method for designing of axial compressors. 
Palavras-chave em Inglês: Axial compressors, Computational method, 
Thermodynamic analysis, Design of axial 
compressors. 
Área de concentração: Térmica e Fluídos 
Titulação: Mestre em Engenharia Mecânica 
Banca examinadora: Waldir Antônio Bizzo e José Antônio Perella Balestieri. 
Data da defesa: 27/04/2007 
Programa de Pós-Graduação: Engenharia Mecânica 
 
 
-r--
l
I
!
,
I
r
I
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
A
FACULDADE DE ENGENHARIA MECANICA
-, - A
COMISSAODE POS-GRADUAÇAO EM ENGENHARIA MECANICA
DEPARTAMENTO DE ENERGIA
1
r
I
DISSERTAÇÃO DE MESTRADO ACADÊMICO
Modelo Computacional para Projeto de
CompressoresAxiais
Autor:FernandodeOliveiraLopes
Orientador:Dr.JorgeIsaíasLlagosteraBehrán
ABancaExaminadoracompostapelosmembrosabaixoaprovouestaDissertação:
ProtDr.Jo'1P'~~-"'te
FEMIUNICAMP
< J
Prof.Dr.WaldirAntônio
FEM IUNICAMP
c!b~.
Prof.Dr. JoséAntônioPerrellaBalestieri
FEG IUNESP - GUARATINGUETÁ
Campinas,27deabrilde2007
()
g
--t
~
r'-
:q
1l1
iv 
 
 
 
 
 
 
 
Dedicatória: 
 
Dedico esse trabalho à Meire minha esposa que sempre me apoiou nos momentos 
difíceis.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
v 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Agradecimentos 
 
Primeiramente, agradeço a Deus a todas as oportunidades e bênçãos concedidas 
durante toda a minha vida, com a certeza de que sem Ele nada poderia realizar. 
 
À minha esposa Meire, pela compreensão e apoio durante a realização de todo esse 
trabalho. 
 
Aos meus pais, Geraldo e Penha, que me ensinaram valores que guiaram minha vida 
e por seus esforços em providenciar uma educação de ensino superior. Á minha irmã 
Juliana pelo apoio e comentários sobre esse texto. 
 
Em especial, agradeço ao meu Professor e Orientador Llagostera por sua paciência, 
dedicação e envolvimento para que esse trabalho fosse realizado, pelos livros emprestados, 
por suas experiências de vida que colaboraram para o meu desenvolvimento acadêmico, 
pelas discussões e sugestões de trabalho e principalmente por acreditar em mim, sem me 
conhecer, estou certo de que sem sua ajuda esse trabalho não seria realizado. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
vi 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Acima de tudo, guarde o seu coração, pois 
dele depende toda a sua vida. 
 
 
 
 
 
 
vii 
 
 
 
 
 
 
 
Resumo 
 
LOPES, Fernando de Oliveira, Modelo computacional para projeto de compressores 
Axiais, Campinas, Faculdade de Engenharia Mecânica, Universidade Estadual de 
Campinas, 2007. 152 p. Dissertação (Mestrado). 
 
Este trabalho apresenta o desenvolvimento de um programa computacional para 
modelagem inicial de compressores axiais de vários estágios pertencentes ao conjunto de 
turbinas a gás. O desenvolvimento do programa se baseia na metodologia adotada por 
Saravanamutto et al. (2001), faz uso da Primeira Lei da Termodinâmica para cálculo de 
potência consumida pelo compressor e da Segunda Lei da Termodinâmica para determinar 
o grau de irreversibilidade do sistema. O programa calcula a quantidade de estágios 
necessária para uma dada relação de pressão, a quantidade de palhetas por estágio e outros 
dados construtivos do compressor.  
 
O trabalho analisa a eficiência global de uma turbina a gás, avalia rendimento 
utilizando diferentes tipos combustíveis, estuda a influência da temperatura de entrada do ar 
no compressor, temperatura de entrada dos gases na turbina, e eficiência isentrópica do 
compressor e da turbina. Fatores que geram instabilidade no compressor são discutidos e 
algumas sugestões são apresentadas para evitar que compressores operem fora das 
condições iniciais. O trabalho apresenta procedimentos claros e detalhados para o pré-
projeto de um compressor de fluxo axial. Finalmente, o trabalho apresenta uma breve 
discussão sobre eficiência exergética de máquinas térmicas.  
 
Palavras Chaves 
- Compressor Axial, Modelo Computacional, Análise Termodinâmica, Projeto de 
Compressores Axiais. 
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Abstract 
 
Lopes, Fernando de Oliveira, “Computational Method for designing of axial compressors”. 
Campinas, Faculty of Mechanical Engineering, State University of Campinas , 2007. 
152 p. (Master Degree). 
 
This work presents the developing of a computational program for designing axial 
compressors that hold multistage belonged gas turbine. The developing of the program is 
based on methodology adopted by Saravanamutto et al.(2001), it makes use of the First 
Law of Thermodynamic to calculate the power required by the axial compressor e the 
Second Law to calculate the level of irreversibilities. Beside of this the program presents 
the numbers of stages required for a given pressure ratio, the amount of blades per stage 
and other building parameters has been included to make a better analyze about the 
equipment.  
 
The work contains thermal efficiency analyzes of a gas turbines, where parameters 
such as fuels, temperature intlet turbine, environmental conditions, efficiency of the 
compressor and turbine are included. Other factors such as unstable conditions are 
discussed and solutions to avoid that axial compressors running in off design conditions. In 
summary the work provides a global view about thermal machines and how their 
parameters can influence both in the thermal and exergetic efficiency. 
 
Key words 
 
- Axial Compressors, Computational Method, Thermodynamic Analysis, Design of Axial 
Compressors.   
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Capítulo 1 
 
Introdução 
 
O custo da energia tem crescido consideravelmente nos últimos anos, o que tem 
incentivado muitos pesquisadores a buscar soluções que possam aumentar a eficiência dos 
sistemas térmicos de potência. Os ciclos simples de turbinas a gás têm apresentado uma 
eficiência térmica em torno de 30%, enquanto os ciclos Rankine, utilizando turbinas a 
vapor, podem alcançar valores um pouco superiores a 40% de eficiência, ou seja, de 60 a 
70% da energia disponibilizada pela queima do combustível não é aproveitada, índice 
bastante elevado, levando-se em conta o alto custo da energia. Sistemas térmicos de 
potência baseados em ciclos combinados podem alcançar eficiências próximas a 60% 
(Boyce, 2002). 
 
Atualmente a geração de energia mundial é superior a 3000 GW e desse total 300 
GW têm sido gerados através de ciclos combinados. Estudos estimam que em 2050 a 
demanda de energia estará em torno de 10000 GW, o que representaria um aumento anual 
de aproximadamente 140 GW, com investimentos em torno de 150 bilhões de US$ anuais. 
As plantas a vapor têm sido responsáveis por 56% da geração mundial de energia elétrica, 
seguida pelas plantas nucleares, com 12%, as usinas hidrelétricas, com 20%, os ciclos 
combinados e de turbinas a gás, com 10%, e diversas fontes renováveis com 
aproximadamente 0,1% (Boyce, 2002). 
 
Em países onde existem grandes reservas de carvão mineral, a tendência é que as 
centrais termelétricas a vapor apresentem um maior crescimento em relação a outras formas 
de geração de energia elétrica. Nesse cenário se enquadram, por exemplo, a China, a Índia e 
os Estados Unidos. O carvão mineral, apesar de seu custo relativamente baixo, apresenta 
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dificuldades técnicas importantes relacionadas à emissão de poluentes, exigindo seu uso 
como combustível em centrais termelétricas, a utilização de filtros e precipitadores 
eletrostáticos para redução da emissão de material particulado, e em alguns casos, a 
utilização de plantas de desulfurização para redução da emissão de óxidos de enxofre. A 
tecnologia de uso de gaseificadores de carvão mineral integrado a ciclos combinados 
(IGCC) vem sendo desenvolvida, principalmente nos Estados Unidos, com o objetivo de 
utilizar o carvão mineral com maior eficiência e menores emissões de poluentes (Boyce, 
2002). Nas situações em que há disponibilidade de gás natural, a alternativa de utilizá-lo 
como combustível em centrais de ciclo combinado tem sido a preferida, já que o gás natural 
é um combustível menos poluente e muito adequado para queima em turbinas a gás, 
apresentando baixos custos de operação e de manutenção.  
 
Os fatos descritos até aqui têm contribuído para o crescente estudo e desenvolvimento 
da tecnologia de turbinas a gás pelos fabricantes, centros de pesquisas e universidades do 
mundo inteiro. A turbina a gás é uma máquina projetada com o objetivo de converter 
energia dos gases gerados no processo de combustão de um dado combustível, que não 
precisa ser necessariamente um combustível gasoso, em energia mecânica aplicada à 
propulsão ou à geração de energia elétrica. Embora o nome da máquina seja “turbina a 
gás”, ela é composta por diversos componentes, por exemplo: 
 
• Compressor axial ou centrífugo; 
• Câmara de combustão; 
• Turbina a gás propriamente dita; 
• Gerador de energia elétrica. 
 
É importante ressaltar que em uma turbina a gás, o processo de compressão, 
combustão e expansão não ocorrem em componentes simples como os que ocorrem em 
uma máquina com movimentos alternativos. Eles ocorrem em componentes separados de 
tal forma que possam ser projetados e testados individualmente para a formação de uma 
turbina a gás que pode ter configurações diversas. Por exemplo, outros compressores e 
turbinas podem ser adicionados, com resfriadores entre os compressores e reaquecedores 
entre a câmara de combustão e a turbina de potência.  
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O funcionamento de uma turbina a gás utilizada para a geração de energia elétrica é 
basicamente o seguinte: 
 
• O ar atmosférico é succionado por um compressor de fluxo radial ou axial; é então 
comprimido até atingir uma pressão requerida; o ar a uma pressão e uma temperatura 
mais elevadas entra na câmara de combustão, onde junto com o combustível irá 
participar da reação de combustão; após a combustão, os gases produzidos são 
direcionados para uma turbina a gás, onde sofrem um processo de expansão, 
acionando o eixo da turbina que está acoplado ao compressor e a um gerador de 
energia elétrica. 
 
• No projeto de turbinas a gás, a temperatura máxima dos gases de combustão é um 
parâmetro muito importante, estabelecido pela qualidade dos materiais utilizados e 
pela técnica de resfriamento das palhetas da turbina. Esse nível de temperatura influi 
diretamente na relação ar-combustível utilizado na máquina. A relação de pressão 
utilizada é também um parâmetro importante na definição do nível de eficiência do 
ciclo, e deve ser determinada de modo a permitir a obtenção de elevados níveis de 
eficiência térmica. 
 
• Em termos da emissão de poluentes, tem sido desenvolvido um esforço importante no 
projeto de combustores capazes de gerar baixos níveis de emissão de óxidos de 
nitrogênio. O protocolo de Kyoto (United Nations Framework Convention On 
Climate Changes, 1992) estabelece prazos para a redução da emissão de CO2 e, 
portanto, equipamentos com menores índices de emissão de CO2 e economicamente 
competitivos têm se tornado alvo de estudos mais intensos e sistemáticos. 
 
Atualmente os compressores axiais são os mais empregados na tecnologia de turbinas 
a gás. A vantagem dos compressores axiais está na capacidade de atingir altas relações de 
pressão com um menor consumo de potência mecânica. Os compressores axiais operam 
com maior eficiência quando comparados a outros a tipos de compressores, e também 
possuem uma alta capacidade de fluxo para uma área frontal relativamente menor, o que é 
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relevante em aplicações de propulsão. Esse ganho de potencial foi percebido como 
resultado de pesquisas intensivas no setor aerodinâmico de compressores axiais. Máquinas 
de fluxo axial dominam a geração de grandes instalações de potência, enquanto os 
compressores centrífugos são utilizados em instalações com menor geração de potência, nas 
quais o fluxo é relativamente baixo. (Saravanamuto et al. 2001).  
 
Inicialmente, as unidades de compressores axiais atingiam relações de pressão da 
ordem de 5:1, e para tanto utilizavam aproximadamente 10 estágios. Ao longo dos anos, 
pesquisas têm sido realizadas com o objetivo de elevar a relação de pressão e diminuir a 
quantidade de estágios, com o objetivo de elevar a eficiência térmica do ciclo. 
 
Um compressor axial é formado por uma série de estágios, cujo número é 
determinado em função da relação de pressão desejada. Cada estágio é composto por uma 
fileira de palhetas móveis (rotor), seguido por uma fileira de palhetas estacionárias 
(estator). 
 
O fluido de trabalho é inicialmente acelerado pela fileira de palhetas móveis (rotor), e 
desacelerado na passagem pela fileira de palhetas estacionárias (estator), onde a energia 
cinética transferida pelo rotor é convertida em aumento de entalpia e pressão na passagem 
pela fileira de palhetas estacionárias (estator). O processo é repetido quantas vezes forem 
necessárias nos estágios seguintes para se atingir a pressão desejada. 
 
O processo de compressão consiste da passagem de fluxo aos difusores tanto nas 
palhetas do rotor como do estator, ao passo que a velocidade absoluta do fluido sofre um 
aumento no rotor, a velocidade relativa para o rotor é diminuída, ou seja, existe um 
processo de difusão dentro das passagens do rotor. Na verdade, o fluxo dentro do 
compressor está constantemente sujeito a um gradiente adverso de pressão, e quanto maior 
a relação de pressão desejada mais complexo se torna o projeto do mesmo. O limite de 
difusão ao qual o fluido estará sujeito significa que um estágio de compressor pode atingir 
uma relação de pressão relativamente pequena. O projeto de palhetas deve ser 
cuidadosamente baseado na teoria e experiência aerodinâmica. Problemas como falta de 
potência em compressores axiais, principalmente em palhetas isoladas, surgem quando a 
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diferença entre a direção do fluxo e o ângulo da palheta, ou seja, o ângulo de incidência se 
torna excessivo. (Saravanamuto et al. 2001).  
 
O fato do gradiente de pressão estar sempre atuando contra a direção de escoamento 
pode causar certa instabilidade de fluxo, reversões no fluxo podem ocorrem facilmente, 
particularmente nos pontos onde o fluxo de massa e a velocidade de rotação são diferentes 
daquelas para as quais as pás foram projetadas. 
 
O compressor de fluxo axial foi considerado neste estudo, pois como dito 
anteriormente, permite atingir altas relações de pressões e tem sido o tipo preferido para 
utilização em turbinas a gás para geração de energia elétrica. 
 
O objetivo desse trabalho foi o desenvolvimento de um programa computacional para 
o dimensionamento básico de compressores de fluxo axial, dados construtivos das palhetas 
do rotor e estator, estimativa do número de estágios e apresentação das propriedades 
termodinâmicas de entrada e saída do ar. A metodologia utilizada está baseada nos 
procedimentos apresentados por Saravanamutto et al.(2001). Foi desenvolvido e testado um 
programa computacional em Delphi 7.0 que permite realizar o dimensionamento básico dos 
parâmetros principais de compressores axiais utilizáveis em sistemas de turbinas a gás. 
 
Os capítulos desse trabalho estão estruturados da seguinte forma: 
 
O Capítulo 2 apresenta uma revisão bibliográfica sobre o desenvolvimento de 
turbinas a gás, técnicas e critérios utilizados por centros de pesquisas para projeto de 
compressores axiais, estudo de casos, dificuldades geralmente enfrentadas pelo projetista, 
como tornar os compressores axiais máquinas competitivas através da redução de emissão 
de poluentes e dos esforços realizados para a proteção ambiental; a influência de 
parâmetros como aumento de pressão e temperatura que afetam diretamente a eficiência 
térmica global do ciclo; os esforços que as empresas têm despendido para obterem 
combustíveis menos agressivos ao meio ambiente; uma visão geral do tipo de falhas que 
podem ocorrer em turbinas a gás e seus motivos; a motivação pela qual a análise exergética 
tem se tornado um dado de análise relevante, quando da concepção e aprovação do projeto. 
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O Capítulo 3 apresenta uma revisão das principais propriedades termodinâmicas que 
serão utilizadas nos capítulos seguintes. Conceitos de eficiência isentrópica e politrópica 
são abordados. O conceito de exergia e análise exergética são apresentados no final do 
capítulo. 
 
O Capítulo 4 apresenta a metodologia utilizada por Saravanamutto et al.(2001) para a 
modelagem de um compressor axial. Os parâmetros iniciais a serem definidos são 
sucintamente definidos, e a seqüência de cálculos utilizada pelo autor é apresentada. Ao 
final do capítulo, uma tabela com os resultados obtidos naquela referência, e outra com os 
resultados obtidos com o uso do programa computacional desenvolvido para esse fim são 
apresentadas, para que o leitor possa comparar os resultados obtidos e verificar a 
confiabilidade do programa computacional. 
 
O Capítulo 5 resume a seqüência de cálculos realizada pelo programa computacional, 
as variáveis de entrada, os dados de saída e os valores armazenados na forma vetorial e 
matricial. O capítulo sugere ainda como o usuário deve fazer uso do programa para cálculo 
dos parâmetros globais, resultados de entrada e saída do compressor, e locais, resultados 
em cada um dos estágios do compressor. Ao compilar o programa, o leitor terá disponível 
uma série de valores gerados em formados *txt, para sua análise. 
 
O Capítulo 6 faz uso de um estudo de caso apresentado por William Bathie (1996), 
que sugere a utilização de uma técnica através de parâmetros adimensionais, na qual um 
grupo de equações é apresentado e somente uma das variáveis é alterada, sendo que a essa 
metodologia o autor nomeia de Teorema dos Pi’s. Os dados são variados e após a 
compilação do programa uma série de gráficos é gerada, com os valores de potência 
consumida, variação exergética e eficiência exergética sendo plotados no eixo das 
ordenadas, enquanto os valores de cada um dos Pi’s são plotados no eixo das abcissas.  
 
 
O Capítulo 7 discute a importância e a dificuldade em se trabalhar com máquinas de 
fluxos fora das condições de projeto para as quais foram projetadas. 
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O Capítulo 8 apresenta as conclusões e discute os valores obtidos e faz sugestões para 
trabalhos futuros. 
 
O Anexo I contém os resultados preliminares de entrada e saída do compressor, 
alguns dados geométricos das palhetas da fileira de palhetas movéis e das fileiras de 
palhetas fixas. O Anexo I apresenta também uma análise sobre a variação do raio das 
palhetas em cada estágio. 
 
O Anexo II contém mapas característicos do desempenho de um compressor com 10 
estágios, analisando o desempenho de cada estágio em diferentes condições de velocidade e 
fluxo. 
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Capítulo 2 
 
Revisão Bibliográfica 
 
O crescimento do consumo mundial de energia elétrica, a implantação de novas 
unidades térmicas de potência e a preocupação com a emissão de poluentes provenientes da 
queima de combustíveis fósseis têm contribuído para o desenvolvimento de sistemas 
térmicos mais eficientes e menos agressivos ao meio ambiente. 
 
Atualmente, as turbinas a gás podem operar com gás natural, óleo combustível, gás 
de nafta, metano, gases com baixo poder calorífico, óleos combustíveis vaporizados e gases 
provenientes da queima de biomassa. 
 
Nos últimos 20 anos tem-se notado um considerável crescimento no desenvolvimento 
de novas tecnologias de turbinas a gás, acompanhado pelo desenvolvimento na tecnologia 
de novos materiais, revestimentos e esquemas de resfriamento. No passado, as turbinas a 
gás eram ineficientes como fonte de potência elétrica, quando comparadas a outras formas 
de geração de energia elétrica. Essa baixa eficiência era da ordem de 15% no início dos 
anos de 1950, para utilização de turbinas a gás em ciclo simples. Com o avanço tecnológico 
e a utilização das turbinas a gás em ciclo combinado, a eficiência térmica tem alcançado 
valores acima de 50%. O fator principal que limita a eficiência das turbinas a gás ainda é a 
temperatura de entrada permissível, que com os novos sistemas de resfriamento tem 
atingido valores próximos a 1400ºC. 
 
Ao projetar uma turbina a gás, o projetista deve levar em consideração alguns 
critérios que permitam avaliar o desempenho da máquina quanto à sua viabilidade. Esses 
critérios são: 
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• Alta eficiência da turbina; 
• Alta disponibilidade e confiabilidade; 
• Facilidade de instalação e de manutenção; 
• Atender aos padrões estabelecidos. 
 
Os fatores que mais afetam a eficiência de uma turbina a gás são a relação de pressão 
e a temperatura máxima do ciclo. Um aumento na relação de pressão aumenta a eficiência 
térmica da turbina, se acompanhada por um aumento na temperatura de queima. 
Aumentando a relação de pressão pode haver um aumento na eficiência global, entretanto, 
ao se aumentar demasiadamente a relação de pressão para uma dada temperatura, obter-se-á 
como resultado uma redução na eficiência global do ciclo, lembrando que relações de 
pressão muito altas tendem a reduzir a média operacional da turbina compressor. 
 
O efeito da temperatura é predominante no desempenho da turbina a gás: para cada 
56ºC de acréscimo de temperatura tem-se um aumento de trabalho de aproximadamente 
10% e um aumento de rendimento térmico aproximado de 1,5%. Maiores relações de 
pressão e temperatura de entrada na turbina aumentam a eficiência sobre turbinas a gás 
simples. (Boyce, 2002). 
 
Parâmetros como disponibilidade e confiabilidade devem ser levados em 
consideração quando da concepção do projeto, uma vez que a disponibilidade mede o 
tempo percentual que uma planta estará disponível para geração de potência em qualquer 
período, enquanto a confiabilidade determina o tempo percentual que o equipamento estará 
parado devido a revisões e/ou paradas programadas para manutenção. A confiabilidade e a 
disponibilidade de uma unidade de potência estão diretamente ligadas ao tipo de 
combustível utilizado, aos programas de manutenção preventiva, ao modo como o 
equipamento está sendo operado, ao sistema de controle e às temperaturas de queima. 
Portanto, para que sejam obtidos altos índices de disponibilidade e de confiabilidade, além 
de observar os fatores descritos acima, cuidados devem ser tomados com relação ao tipo de 
material das palhetas, as tensões sobre o eixo e as cargas que são impostas sobre as 
palhetas. 
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Os países participantes do Protocolo de Kyoto têm concordado e realizado esforços 
para a melhoria da eficiência energética em setores relevantes da economia nacional, 
promover formas sustentáveis de agricultura sob severas mudanças climáticas, promover e 
desenvolver fontes renováveis de energia e novas tecnologias para a captura de dióxido de 
carbono. Portanto, os impactos ambientais que podem ser causados pelas turbinas a gás são 
uma preocupação na elaboração do projeto; projetar o equipamento de tal forma que o 
mesmo possa operar dentro das limitações impostas pelos acordos internacionais tem se 
tornado o ponto mais almejado no projeto de turbinas a gás. Ao mesmo tempo em que altas 
temperaturas aumentam a eficiência das turbinas, também aumentam a emissão de NOx; 
uma alternativa para minimizar a emissão desses gases  tem sido a injeção de água ou vapor 
no combustor, e novos combustores para operação sem injeção de vapor têm sido 
projetados com essa finalidade. Os combustores estão sendo projetados de forma que 
possam minimizar a emissão de NOx na atmosfera. 
 
Os compressores axiais estão presentes tanto em plantas de ciclos combinados como 
em ciclos simples de turbinas a gás, portanto seu estudo se torna relevante à medida que a 
eficiência do compressor afeta diretamente o rendimento térmico do ciclo de potência. Uma 
característica importante dos compressores está no chamado “mapa de funcionamento”, que 
descreve as condições de operação nas quais o compressor estará apto a operar. Nesse mapa 
de funcionamento deve ser destacada a condição de “surge”, na qual o fluxo é revertido em 
regiões no interior do compressor, causando vibrações e a possibilidade de danos 
irreversíveis ao equipamento. 
 
Os compressores axiais são caracterizados por acelerarem o fluido por meio de uma 
fileira de palhetas rotativas, chamada rotor, seguido de uma fileira de palhetas 
estacionárias, chamada estator. Essa aceleração do fluido permite transformar o aumento de 
velocidade obtido no rotor em um aumento de pressão por estágio. Em geral, esse aumento 
de pressão varia da ordem de 1:1,1 a 1:1,4 por estágio (Boyce, 2002). Os compressores 
axiais podem ser descritos por meio de um sistema de coordenadas cilíndricas, no qual o 
eixo “Z” corresponde ao eixo do compressor, o raio “r” é medido a partir do eixo do rotor e 
o ângulo de rotação “θ ” corresponde à direção de rotação das palhetas. 
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A teoria e a prática associadas à tecnologia de compressores axiais estão diretamente 
ligadas à tecnologia aplicada aos perfis aeronáuticos e seus estudos se baseiam em palhetas 
isoladas. As simulações de desempenho das palhetas de rotores e estatores geralmente são 
efetuadas considerando arranjos em fileiras, denominadas “cascatas”. 
 
As palhetas de um compressor apresentam curvaturas de difícil manufatura, convexa 
de um lado, por onde o fluido é succionado, e côncava do outro lado, por onde o fluido é 
pressionado; o sentido de giro do rotor se dá em relação ao lado côncavo. 
 
A linha de corda de uma palheta ou “chordline” é uma linha reta que vai da borda 
dianteira até a borda traseira da palheta, sendo a corda o comprimento da linha. 
 
A linha de curvatura ou “camberline” é uma linha desenhada sobre duas superfícies; a 
curvatura da palheta é a distância que existe entre a linha de curvatura e a linha de corda. 
 
A distância “S” de uma cascata de palhetas é medida entre duas palhetas 
consecutivas, considerando as bordas dianteiras e/ou traseiras. A razão encontrada entre o 
comprimento de corda e a distância entre as palhetas é denominada de solidez “sigma” das 
palhetas; esse é um parâmetro relevante, pois permite mensurar o efeito que uma palheta 
exerce sobre a outra. 
 
2.1 Filosofias de Projeto para compressores 
 
Brandt e Wesorick (1994) apresentam as filosofias de projetos adotadas pela GE, 
líder no mercado de desenvolvimento de turbina a gás. Suas principais filosofias 
encontram-se: 
 
• Na evolução dos projetos; 
• No uso do fator de escalas geométricas; 
• No desenvolvimento de protótipos. 
 
A evidência citada como resultado do uso da primeira filosofia é o nível de evolução 
dos projetos na família de compressores axiais, cuja vazão, relação de pressão e eficiência 
tem aumentado em passos discretos, mantendo a confiabilidade dos projetos anteriores. 
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Um segundo princípio do sucesso das máquinas da GE está baseado no fator de 
escala geométrica que tem sido utilizada com êxito pela GE tanto em compressores como 
em turbinas. O fator de escala está baseado no conceito de que o tamanho físico de uma 
máquina de fluxo pode ser aumentado ou reduzido ao mesmo tempo em que se aumenta ou 
reduz a velocidade rotacional, permitindo obter resultados aerodinâmicos e mecânicos 
similares aos que ocorrem em turbinas e compressores. O uso do fator de escala permitiu à 
GE o desenvolvimento de máquinas como MS1002, MS5001, MS6001 e MS9001, que 
utilizaram a similaridade geométrica das máquinas MS3002 e MS7001. Se o fator de escala 
for definido como a relação entre diâmetros, então a velocidade do eixo varia inversamente. 
Dimensões lineares variam diretamente com essa relação, enquanto potência e fluxo variam 
com o quadrado desse fator de escala. 
 
Um terceiro elemento da filosofia da GE está no desenvolvimento, análise do projeto, 
qualidade de manufatura, testes e retorno de experiência de campo. Além disso, são 
considerados diversos aspectos relevantes para o projeto: os rotores de uma turbina a gás 
recebem centenas de partidas, as elevadas tensões térmicas, as propriedades especiais dos 
materiais e a qualidade dos mesmos. 
 
A primeira experiência da GE com compressores axiais ocorreu em meados dos anos 
de 1940, quando do desenvolvimento de um motor aeronáutico TG180. No final da década 
de 1940, o modelo foi alterado para MS3002, uma turbina a gás com potência de 5000 HP e 
um fluxo mássico de 37 kg/s.  
 
Em 1955, o projeto de um novo compressor foi realizado para atender à demanda do 
mercado de geração de energia elétrica. Esse novo modelo, um compressor MS5000, 
operava com um fluxo de ar de 72,4 kg/s, uma relação de pressão de 6,78 e uma freqüência 
de 81 Hz. Posteriormente, essa freqüência de rotação foi alterada para 85 Hz, dando origem 
ao modelo MS5001M, que tem liderado o modelo de compressores modernos.  
 
Para o projeto do modelo MS5001N, os três primeiros estágios do MS5001M foram 
reprojetados e um estágio adicionado na entrada do compressor. A guia fixa de entrada 
presente no modelo anterior foi trocada por uma guia de entrada variável, permitindo o 
ajuste do fluxo de ar de entrada. O compressor MS5001N opera a uma relação de pressão 
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de 9,8, uma freqüência de rotação de 85 Hz foi escalado para uma velocidade rotacional de 
60 Hz, e com um aumento superior a 100% no fluxo de ar, resultando no modelo 
MS7001A. Aplicações do fator de escala como esse são freqüentes nos projetos realizados 
pela GE, dando origem a novos modelos de compressores e turbinas a gás, buscando 
sempre aumentar a eficiência térmica dos sistemas. 
 
Wilson (1998) considera que entre os componentes de turbomáquinas, o compressor 
axial, especificamente, é o que apresenta a maior dificuldade de projeto. O projeto de 
compressores axiais requer habilidade e conhecimento do projetista, máquinas que causam 
o aumento de pressão e são uma coleção de arranjos de difusores paralelos em série, que se 
alternam em linhas movimentando-se uns em relação aos outros. Atualmente, os 
compressores axiais possuem elevada eficiência e têm operado com um menor número de 
estágios, condição bem diferente quando da construção dos primeiros compressores axiais. 
A alta eficiência dos compressores axiais pode ser explicada porque o compressor utiliza 
colunas de difusores, enquanto as turbinas utilizam bocais sucessivos. Os compressores 
apresentam uma maior complexidade de projeto e requerem maior atenção do projetista. 
 
Chen et al. (2005) apresentam parâmetros importantes na concepção de projeto de um 
compressor, entre eles citam a alta eficiência termodinâmica que a máquina deve 
apresentar, uma larga margem de trabalho, e redução do peso do equipamento. Entretanto, 
ao buscar essas melhorias outras ineficiências podem ocorrer, como por exemplo, ao 
reduzir o peso do equipamento esse também apresentará perdas de eficiência, e quanto 
maior a eficiência da máquina poderá haver uma diminuição das margens de trabalho.  
 
Essas são informações relevantes que devem ser levadas em conta quando da 
elaboração do projeto, para que técnicas de otimização possam ser empregadas para obter o 
melhor rendimento possível do equipamento.  
 
Quando são empregadas técnicas de otimização devem ser identificadas as variáveis 
ótimas do projeto, as funções-objetivo e as restrições do problema. Os parâmetros que mais 
têm sido relacionados para a otimização de projetos de compressores são o fluxo de massa, 
a relação de pressão total, a velocidade rotacional do eixo, a pressão e a temperatura de 
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estagnação na entrada do estágio, a massa específica do ar e do material, o diâmetro na 
ponta das palhetas, a altura das palhetas, a rugosidade média e outras variáveis. 
Os autores citados apresentam uma equação que permite efetuar a maximização de 
eficiência do estágio e a minimização do peso, através do uso das funções-objetivo, ou seja, 
determinar qual a variável [X] que minimiza as equações: 
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Nas quais “F” é uma combinação linear de peso, eficiência e margem de trabalho. As 
variáveis, 000 , pCeGη  são valores iniciais estimados para eficiência do estágio, peso da 
máquina e margem de trabalho, respectivamente. As variáveis k1, k2 e k3 são fatores de 
ponderação cuja soma deve ser igual a um. São também apresentadas várias restrições que 
devem ser levadas em consideração quando da concepção do projeto da máquina. 
 
Bammert e Staude (1980) apresentam um estudo sobre o uso de compressores axiais 
que utiliza o arranjo “tandem” das palhetas; esse arranjo é constituído por duas colunas de 
palhetas próximas uma da outra e permite que a transformação de energia de um 
compressor de fluxo axial possa ser aumentada por uma seleção apropriada desse arranjo. O 
método “tandem”, segundo os autores, permite operar com grau de reação Λ  relativamente 
maior do que o método convencional. O arranjo que opere nas mesmas condições 
aerodinâmicas nos perfis das palhetas irá possibilitar uma diminuição no número de 
palhetas de até 40%, além de uma redução considerável de aproximadamente 30% no 
comprimento das mesmas. Finalmente, o método “tandem” evita tensões adicionais 
sofridas pelas palhetas devido às forças centrífugas e pode operar com velocidades 
relativamente maiores. 
 
Carchedi et al.(1982) apresentam o projeto e o desenvolvimento de um compressor de 
fluxo axial com 15 estágios para uma turbina a gás industrial de 6MW. Para o projeto, os 
cálculos demonstraram que uma turbina a gás com uma potência requerida de 6MW, que 
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opere em ciclo aberto, em que a eficiência global a ser alcançada seja de 30%, poderia 
operar a uma relação de pressões de 12:1 a uma temperatura máxima de 1000ºC. 
 
Depois de selecionada a potência máxima desejável, o fluxo mássico deve então ser 
determinado, tendo em mente que as eficiências individuais dos componentes devem ser 
tão maiores quanto possível. 
 
Estudos factíveis para desenvolvimento e projeto de compressores incluem uma 
grande quantidade de conceitos de compressores axiais de múltiplos estágios, tanto 
transônicos como subsônicos; compressores centrífugos e projetos combinados de 
compressores centrífugos e axiais. Para a configuração do projeto acima, os compressores 
centrífugos não alcançaram a eficiência desejada, enquanto os compressores combinados 
centrífugos e axiais exigiam um grande desenvolvimento para que os objetivos de 
eficiência fossem atingidos, portanto o projeto foi baseado apenas em compressores de 
fluxo axial, tanto transônicos como subsônicos. 
 
Espera-se que uma eficiência levemente maior seja alcançada pelos compressores 
subsônicos sobre os projetos dos compressores transônicos, entretanto, os cálculos 
demonstram que os desempenhos dos 2 projetos devem ser comparados quando o gerador 
de gás completo é considerado. 
 
A velocidade rotacional de um compressor transônico permite o uso de uma baixa 
razão entre os diâmetros da raiz e a da ponta da turbina, compensando a menor eficiência 
do arranjo do compressor. 
 
No caso da utilização de um compressor subsônico, o projeto poderia ser realizado 
com doze estágios, enquanto que para obter a mesma relação de pressão com um 
compressor transônico, nove estágios seriam suficientes. 
 
Rao et al. (2002) propõem a formulação e procedimento de solução na otimização de 
estágios de uma turbina a gás de fluxo axial. Aumentar a eficiência de cada estágio e 
minimizar a massa dos componentes são objetivos comuns no projeto de uma turbina a gás. 
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A função-objetivo irá apresentar restrições como limites da freqüência natural, valor de 
tensão na raiz e deflexão da palheta. 
 
Os procedimentos analíticos utilizados em projetos de compressores axiais têm 
passado por grandes mudanças. Relações empíricas têm sido trocadas por métodos 
sofisticados de otimização. Atualmente, turbinas de grande porte e capacidade são 
produzidas com muitos estágios, fatores como eficiência e peso dos componentes tem sido 
a maior preocupação na concepção do projeto dos estágios da turbina. 
 
Em projeto de turbinas a gás, parâmetros como pressão e temperatura na entrada do 
estágio, fluxo de massa e velocidade do rotor são predeterminados para início de projeto. 
Além disso, o calor específico dos gases é freqüentemente considerado constante. 
A massa total de um estágio pode ser determinada pela soma das massas da palheta 
do rotor, do estator e do disco do rotor. Esse é um critério importante, pois no projeto de 
turbinas a gás aeronáuticas, a minimização do peso é um dos fatores mais importantes, 
enquanto em turbinas industriais estacionárias utilizadas em unidades de potência, o 
objetivo é a maximização da eficiência. 
 
As tensões radiais, as tensões provocadas pelo movimento do gás e as tensões geradas 
pelas forças de pressão são as que atuam nas palhetas do rotor de uma turbina a gás de 
fluxo axial. Elas possuem uma intensidade significativa e devem ser incluídas na análise 
dos projetos. Embora as tensões variem da raiz até a ponta da palheta, o valor máximo irá 
ocorrer próximo à raiz da palheta. 
 
A força de pressão que atua sobre a palheta na direção do eixo, e que representa a 
diferença de pressão entre a entrada e saída do rotor, pode ser determinada em termos do 
número de palhetas, enquanto a força de curvatura que atua na palheta na direção 
tangencial é causada pela mudança da velocidade tangencial entre a entrada e saída do 
rotor.  
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2.2 Estudo de compressores por cálculos simultâneos 
 
Song et al. (2000) apresentam um novo método de cálculo capaz de prever o 
rendimento de um compressor de fluxo axial que utiliza o rendimento das curvas do estágio 
como parâmetro de cálculo. Esse método difere dos demais, pois permite o cálculo 
simultâneo de variáveis como temperatura, pressão e velocidade de fluxo. Além da 
vantagem de operar com variáveis simultâneas, o autor também destaca a flexibilidade na 
escolha das variáveis, por exemplo, temperatura e pressão poderiam ser utilizadas como 
condições de contorno ao invés de utilizar o fluxo de massa. 
 
O projeto e operação de compressores de fluxo axial tem se tornado a grande 
preocupação na indústria de turbinas a gás para geração de potência. Entre os componentes 
de uma turbina a gás, o compressor desenvolve um dos papéis mais importantes para as 
condições de operação da máquina. Em compressores, é usual que se controle o fluxo de ar 
para garantir a segurança das turbinas a gás, quando do acionamento e desligamento, além 
de contribuir para elevar a temperatura de saída dos gases de exaustão ao máximo valor 
possível, a fim de utilizar os gases de exaustão para melhorar a recuperação de calor em 
ciclos combinados e em unidades de cogeração. 
 
Tem se tornado cada vez mais importante a previsão de um método mais preciso do 
comportamento e rendimento dos compressores quando atuam fora das condições de 
projeto. Entretanto, prever esse desempenho é uma tarefa difícil, principalmente se o 
compressor estiver operando em uma turbina a gás.   
 
Um método clássico, chamado empilhamento de estágios, também conhecido como 
“stage stacking”, tem sido utilizado para determinar o desempenho que um compressor de 
vários estágios irá apresentar em diversas condições. A idéia consiste em determinar o 
desempenho do compressor através do cálculo individual de cada estágio. Entretanto, esse 
método se torna pouco preciso quando o compressor está conectado a outros componentes e 
quando os ângulos iniciais do estator apresentam mudanças freqüentes. 
O método convencional de empilhamento de estágios baseia-se em um esquema de 
cálculos seqüenciais; isso irá requerer as características da curva do estágio, normalmente 
representada pelas relações entre coeficiente de fluxo, pressão e temperatura, e eficiência 
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do estágio. Assumindo-se uma dada velocidade rotacional do eixo, fluxo de ar e velocidade 
axial, os valores de pressão e temperatura estática na entrada do primeiro estágio podem ser 
obtidos pelo uso da equação da continuidade. O coeficiente de fluxo pode então ser obtido 
da velocidade axial e velocidade rotacional, enquanto os valores de pressão e temperatura 
na saída do estágio são determinados pelo uso do rendimento das demais curvas de estágio. 
Os valores de velocidade axial, pressão e temperatura estática na saída do estágio também 
são determinados pelo uso da equação da continuidade e utilizadas como parâmetros para o 
próximo estágio, esse método é utilizado até o último estágio e pode ser chamado de 
seqüencial, uma vez que os valores são obtidos seqüencialmente do primeiro até o último 
estágio. 
 
O método seqüencial é direto e simples e muito utilizado atualmente e tem elevada 
confiabilidade para cálculos envolvendo um compressor independente, entretanto, 
compressores de alta pressão são freqüentemente utilizados como componentes de uma 
turbina a gás. 
 
Quando da simulação de sistemas de turbina a gás, o compressor é um componente 
complicado que está conectado a outros componentes e às variáveis de estado: pressão, 
temperatura e fluxo de ar são normalmente utilizados como condições de contorno a fim de 
facilitar e efetivar o procedimento de cálculo. Se o método convencional é utilizado, a taxa 
de fluxo de ar na entrada é assumida como constante até que as condições de contorno 
sejam satisfeitas, os quais podem tornar o cálculo impreciso, portanto, Song et al.(2000) 
definem o método convencional como impróprio para análise computadorizada de sistemas 
de turbinas a gás fora das condições de projeto. 
 
2.3 Conceitos sobre as características do compressor 
 
Saravanamutto et al. (2001) apresentam alguns conceitos sobre compressores de 
fluxo axial relacionados com o diagrama de características de funcionamento do ponto de 
projeto de compressores. Compressores axiais são constituídos por uma série de estágios, 
sendo que cada um deles possui sua própria característica, que é muito similar às 
características globais, apresentando, entretanto, relações de pressões bem menores. 
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Se o compressor for projetado de tal forma a trabalhar com uma velocidade de fluxo 
constante em todos os estágios, a área anular de cada estágio apresentará uma diminuição 
progressiva ao longo dos estágios devido ao aumento de densidade do fluxo. A área anular 
necessária para cada estágio será determinada pela condição de projeto inicial, e em 
situação onde a área seja fixa irá apresentar uma variação de velocidade ao longo do 
compressor. Quando o compressor operar a velocidades menores que as estabelecidas em 
projeto, o aumento de temperatura e a relação de pressão será menor do que a projetada. 
 
Compressores que operam nas condições de projeto tem todos os seus estágios 
operando ao valor ideal de UCa / e com ângulo de incidência corretos.  
 
 2.4 Compressor Transônico NACA 
 
Em seu trabalho, Bullock (1961) tem como objetivo principal fornecer informações 
precisas e atuais sobre pesquisas em compressores transônicos realizados pela NASA 
(National Aeronautics and Space Administration), além de indicar problemas notáveis e 
possibilidades de compressores transônicos. 
 
O autor inicia discutindo os problemas relacionados ao número de Mach em 
compressores subsônicos e apresenta idéias e sugestões para superar esses tipos de 
problemas. Apresenta tópico sobre a importância entre as similaridades e diferenças entre 
compressores subsônicos e transônicos e por fim os desempenhos disponíveis em projetos 
práticos são apresentados. 
 
Bullock(1961) descreve os procedimentos adotados pela NACA para elaboração de 
um compressor transônico de simples estágio. Ao iniciar o projeto, as questões que surgiam 
para a elaboração do projeto eram: 
 
• Quais as informações de projetos são exatamente necessárias; 
• Quais formatos de palhetas devem ser investigados; 
• As informações de projeto são requisitadas sobre que médias de condições 
operacionais; 
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• Qual a melhor maneira de se obter informações de projetos precisas. 
 
Bullock (1961) discute os parâmetros de maior relevância utilizados para responder 
às questões acima de modo a prover ao projetista maneiras seguras de elaborar um bom 
projeto. 
 
Informações de Projeto: As informações de projetos são naturalmente estipuladas por 
aproximações de elementos como as palhetas. Compressores de fluxos axiais são 
compostos por elementos dispostos na direção radial com formatos de aerofólios que são 
conhecidos como palhetas. As palhetas podem ser fixas, pertencentes ao estator, ou móveis, 
pertencentes ao rotor. As palhetas móveis estão juntas a superfícies de revolução geradas 
pela rotação ao longo do eixo do compressor. Essa superfície ao longo do eixo pode ser 
aproximada por um cone equivalente. Cada elemento ao longo da palheta deve ser 
projetado de tal forma a direcionar o fluxo de ar a uma certa direção conforme estipulado 
pelo diagrama de velocidades correspondente. As informações relativas sobre o projeto de 
palhetas devem ser obtidas com o auxílio de curvas que mostrem a variação do coeficiente 
de perda e o ângulo de desvio com o ângulo de incidência, o número relativo de Mach na 
entrada e com a posição da palheta em função de uma porcentagem de sua altura a partir da 
ponta do compressor. A direção e o fluxo atrás de uma fileira de palhetas devem estar 
sujeitos a exigências de equilíbrio radial. 
 
Na região central, o fluxo varia tão rapidamente e é tão confuso que as técnicas 
descritas até esse ponto não se aplicam. De fato, o fluido nessas regiões ocupam 
primeiramente um espaço, transportam uma pequena quantidade de massa e contribuem 
muito pouco para os gradientes de pressão radial; essas regiões são reconhecidas apenas por 
estipularem a porcentagem da altura da palheta que deve estar ao lado delas. 
 
As informações de projetos necessárias são, portanto, resumidas a seguir: 
 
• Dados concernentes ao equilíbrio radial para que as palhetas possam ser definidas 
corretamente; 
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• Dados que definam a deflexão do ar e as perdas relativas de pressão em função do 
ângulo de incidência, do número de Mach na entrada e da posição radial da 
palheta; 
• Dados concernentes à porcentagem da altura da palheta. 
 
Formato das palhetas: É interessante obter uma média usual de resultados em um 
tempo mínimo, portanto atenção deve estar direcionada a palhetas de formato gerais, a 
saber, a de arco circular duplo. Uma das razões pelas quais se escolhe uma palheta desse 
formato é o fato de operar praticamente em condições bidimensionais. Estudos analíticos 
demonstram que esse formato é preferido devido à boa distribuição do diagrama de 
velocidades com Mach’s de entrada de 0,8 e 1,2. 
 
Média das condições operacionais: O interesse em obter informações significantes 
sobre o projeto em um tempo mínimo incentivou os projetistas da NACA a realizar teste 
em uma ampla margem de condições relacionadas a uma turbina a gás.  
 
Obtenção de dados precisos: O comportamento de uma palheta como visto 
anteriormente depende de sua posição radial. Para obter dados mais significativos 
concernentes ao projeto de palhetas é conveniente estudar uma fileira de palhetas reais. A 
média desejada deve incluir tanto condições subsônicas como supersônicas e levar em 
consideração a fileira de palhetas móveis, rotor, e a fileira de palhetas fixas, estator.  
 
2.5 Falhas em Palhetas de Turbinas a Gás 
 
Carter (2005) apresenta as falhas mais comuns que podem ocorrer em turbinas a gás 
aeronáuticas; tais turbinas são consideradas altamente confiáveis, já que apresentam um 
índice baixo de falhas. Entretanto, Carter alerta para o fato de que a confiabilidade e a 
segurança desses sistemas se devem principalmente ao rigoroso padrão de inspeção, que 
permite detectar as falhas e tomar as ações necessárias para evitar falha durante a operação. 
Os componentes que apresentam falhas em turbinas e ou compressores podem ser 
reparados ou trocados. 
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Entre os componentes que mais apresentam falhas, Carter (2005) destaca as palhetas 
de compressores e turbinas, além das guias de entrada das turbinas. As principais razões de 
falha nas turbinas estão diretamente ligadas à entrada de materiais estranhos e às altas 
temperaturas de operação. 
 
Em geral, as palhetas das turbinas e compressores estão sujeitas às mesmas condições 
de trabalho, ou seja, ambas devem poder suportar altas cargas mecânicas, impostas devido à 
alta velocidade rotacional e pelas forças aerodinâmicas atuantes, provenientes do aumento 
de pressão em cada estágio do compressor ou da queda de pressão nos estágios da turbina. 
 
A exposição a temperaturas elevadas nas palhetas das turbinas faz com que as 
mesmas estejam sujeitas a três tipos de avarias: a) trincas; b) fadiga e c) corrosão. 
 
Para minimizar esses tipos de avarias, pesquisas têm sido realizadas com o objetivo 
de prolongar a vida dos componentes das turbinas. O uso de ligas leves que possam 
suportar altas temperaturas não é muito factível, por não apresentarem as propriedades 
necessárias para evitar trincas, que também ocorrem a altas temperaturas; por outro lado, 
operar em altas temperaturas significa aumentar a eficiência da turbina. 
 
Para o caso específico das ligas de alumínio, a temperatura de operação das turbinas a 
gás está acima do ponto de fusão do alumínio, tornando-se, portanto, inviável esse tipo de 
material. 
 
O material que mais tem sido utilizado para a fabricação das palhetas das turbinas são 
as ligas a base de níquel, que também têm sido utilizadas como revestimento das mesmas. 
Essas ligas possuem propriedades mecânicas capazes de suportar altas temperaturas, 
necessárias para um melhor desempenho da máquina térmica, ao mesmo tempo em que 
suportam altas tensões. 
 
A possibilidade de trincas é um fator predominante que define a vida útil da palheta, e 
em condições normais, as trincas se propagam ao longo do comprimento da palheta. O 
comprimento das palhetas é inspecionado regularmente com o objetivo de ser ajustado e 
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corrigido para que possa recuperar sua correta dimensão e posicionamento. Quando seu 
comprimento atingir um valor mínimo, a palheta é então descartada. 
 
A correção do comprimento das palhetas é um procedimento adotado com o objetivo 
de evitar as falhas por trincas nas palhetas que ocorrem quando as mesmas são expostas a 
altas temperaturas por longo período, fora das condições normais de operação, e é um 
procedimento que tem se mostrado satisfatório. 
 
Outro tipo de falha que pode ocorrer nas turbinas, embora mais raramente, é a falha 
por fadiga nas partes rotacionais. Esse tipo de falha é pouco freqüente, pois as palhetas das 
turbinas a gás são cuidadosamente projetadas para evitar esse problema (“high cycle 
fatigue”). 
 
Uma turbina a gás operando a 35000 rpm, que é uma velocidade bastante comum, 
exposta a qualquer tipo de desbalanceamento no rotor, vai produzir um ciclo de tensões a 
uma razão de 2,1.106 ciclos por hora de operação. Não é difícil que sejam atingidos valores 
da ordem de 109 ciclos, o que pode ocasionar problemas de fadiga. O valor de 109 ciclos 
acaba por se tornar um ponto de referência para o desempenho de turbinas, expondo-as a 
condições de fadiga em menos de 500 horas. 
 
Ao se examinar a freqüência harmônica na qual o rotor vai acumular o ciclo de 
tensões, bem como a freqüência de passagem das palhetas, observa-se que o número cresce 
consideravelmente. 
 
Considerando que o mesmo disco que gira a 35000 rpm ainda carregue 59 palhetas e 
possua na frente do estágio mais 19 guias para a entrada de ar, serão obtidas duas 
freqüências de passagem pelas palhetas. É importante notar que tanto 59 como 19 são 
números primos. Esses números não são escolhidos aleatoriamente, mas propositalmente, 
pois a utilização de números primos diminui a possibilidade de ocorrência de freqüências 
harmônicas indesejáveis às quais a máquina pode estar sujeita. Um dos objetivos na 
concepção do projeto é que ás freqüências harmônicas estejam tão longe quanto possível 
das condições normais de operação. Quanto mais distante estiver esse valor, maior será a 
vida útil das palhetas, ou seja, é possível, na elaboração do projeto, determinar qual a 
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intenção de vida das palhetas. Turbinas a gás aeronáuticas costumam operar 2000 horas 
antes que a turbina seja submetida a inspeções rotineiras e 5000 horas para uma revisão 
geral, e mesmo assim procedimentos comuns como limpeza devem ser realizadas 
normalmente. 
 
2.6 Emissão de Poluentes em turbinas a gás 
 
Levy et al. (2004) estudam a formação de poluentes provenientes de uma turbina a 
gás durante o processo de combustão. Essa emissão está diretamente associada ao projeto 
do combustor e às condições operacionais. A formação natural de poluentes em processos 
de combustão é tal que as concentrações de monóxido de carbono e de hidrocarbonetos não 
queimados são maiores quando operam em baixas potências e diminuem com o aumento da 
geração de potência. Por outro lado, óxidos de nitrogênio e fumaça são baixos quando os 
equipamentos operam com potências menores, atingindo seu máximo valor em potências 
mais altas. 
 
A formação de NOx apresenta um crescimento exponencial com o aumento da 
temperatura, logo a redução nas temperaturas de saída têm sido um dos principais objetivos 
na tentativa de controlar a emisssão de NOx proveniente das turbinas a gás. 
 
Um segundo objetivo seria eliminar os pontos quentes da zona de reação da câmara 
de combustão. Além disso, existem pequenos pontos que atingem uma baixa temperatura 
média se a zona de reação possuir regiões localizadas de alta temperatura dentro da câmara 
de combustão onde a formação de NOx seja alta. Finalmente, o tempo de permanência para 
a formação de NOx deve ser mantido o mínimo possível. A redução da formação térmica 
de NOx tanto pelo controle da temperatura de chama como pelo tempo de residência pode 
ser facilmente obtida pelo aumento do fluxo de ar na zona primária. Entretanto, a redução 
da emissão de NOx através da redução de temperatura ou do tempo de residência pode 
apresentar efeitos de instabilidade no combustor, além de contribuir para a formação de 
monóxido de carbono e de hidrocarbonetos não queimados. 
 
26 
As emissões de NOx podem ser reduzidas pela troca de hidrocarbonetos por outros 
tipos de combustíveis, processo de combustão eficiente e processo de combustão com 
mistura rica na zona primária. 
 
Como citado anteriormente, o controle de temperatura é um dos fatores mais 
importantes a ser considerado para redução da emissão de NOx que se formam em grandes 
quantidades a temperaturas maiores que 1730K, enquanto a formação de CO ocorre a 
temperaturas menores que 1600K. 
 
O projeto FLOXCOM (Levy et al. 2004) tem como objetivo principal desenvolver 
técnicas para que turbinas a gás possam operar satisfatoriamente com altas temperaturas, 
mantendo um ambiente limpo. Esse objetivo está fundamentado na inovação tecnológica 
que tem surgido para as câmaras de combustão, envolvendo oxidação de chama. O projeto 
é direcionado para a validação de uma engenharia factível de oxidação de chama, na qual a 
produção de combustor piloto poderá demonstrar, entre outras vantagens, a diminuição dos 
níveis de NOx, manter temperaturas constantes nas paredes do combustor, possuir um fluxo 
uniforme de injeção de combustível e, por conseqüência, um aumento do tempo médio 
entre falhas (MTBF) e da confiabilidade das turbinas a gás. 
 
Wien (2005) fornece algumas informações relativas ao termos de emissões de 
poluentes provenientes de turbinas a gás. 
 
Wien (2005) cita a emissão de particulados sólidos de turbinas a gás, estabelecendo 
que os mesmos não devam exceder 10 µm de diâmetro. O autor também menciona que na 
combustão do gás natural não ocorre uma emissão significativa de poluentes (além do 
dióxido de carbono) e que os dados relativos a emissão de poluentes se devem 
principalmente à combustão incompleta. 
 
As emissões filtráveis são as que deixam a chaminé, tanto na forma líquida como na 
forma gasosa. São conhecidas como emissões da metade frontal ou emissões não 
condensáveis, ou seja, a porção sólida é capturada a partir da metade para frente de uma 
amostra de filtro. 
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Os particulados condensáveis constituem a porção que deixa a chaminé na forma 
gasosa e se condensa em particulado sólido. Essas emissões são mais comuns em 
hidrocarbonetos líquidos e fluidos. São conhecidas como emissões da metade traseira, ou 
seja, a porção sólida é capturada na primeira metade da amostra e incluem emissões 
orgânicas e não orgânicas. 
 
Outro ponto de discussão são as emissões de compostos orgânicos voláteis, “VOC”, 
que contribuem para a emissão de poluentes perigosos, provenientes de hidrocarbonetos 
totais e hidrocarbonetos não queimados, excluindo-se o metano e o etano. Tomando como 
base o gás natural em um processo de combustão estima-se que a emissão de compostos 
orgânicos seja de aproximadamente 20% de hidrocarbonetos não queimados, enquanto para 
um óleo combustível destilado, esse valor pode atingir índices próximos a 50% de 
hidrocarbonetos não queimados.  
 
A análise de um processo de combustão pode ser avaliada através da emissão de 
monóxido de carbono, CO. Quanto maior o teor de CO emitido menos eficiente foi o 
processo, ou seja, houve menos oxidação de CO para CO2. Baixas emissões de CO se 
devem a altas temperaturas de combustão e à eficiência do processo. Métodos para reduzir 
a emissão de CO, como a instalação de catalisadores de oxidação nos tubos de exaustão, 
podem ser utilizados a fim de converter o CO existente para CO2 nos gases de exaustão. 
 
2.7 Combustíveis alternativos para turbinas industriais 
 
Gokalp e Lebas (2004) apresentam o projeto da AFTUR, “Alternative fuels for 
Industrial Turbines”, cujo objetivo principal é contribuir para a otimização de combustíveis 
alternativos utilizados em turbinas a gás, para geração de calor e potência, como parte de 
uma política para produção de energia sustentável. 
 
A melhoria das condições ambientais tem sido uma preocupação mundial quando se 
trata da produção de energia ou queima de combustíveis. Foi pensando nisso que a AFTUR 
tem buscado alternativas em outras fontes de combustíveis. Plantas de co-geração que são 
acionadas por turbinas a gás podem estar localizadas próximas aos locais de consumo de 
energia, que podem produzir seus próprios combustíveis, obtidos através do 
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reaproveitamento do gás e de biomassa. As turbinas a gás atuais são capazes de queimar e 
operar com combustíveis específicos, como é o caso do gás natural e de hidrocarbonetos 
líquidos, e fazem uso da tecnologia de difusão de chama com altos níveis de NOx e 
emissões de substâncias não queimadas. Por outro lado, grandes progressos têm sido 
alcançados no processo de combustão limpa com uso do gás natural e outros combustíveis 
fosséis através do uso da tecnologia seca de baixas emissões, particularmente com relação à 
emissão de NOx. O objetivo da AFTUR é aplicar essa capacidade de baixa emissão a 
diversos combustíveis comerciais, incluindo os que apresentam baixo poder calorífico, 
como os obtidos pela gaseificação da biomassa e combustíveis enriquecidos com 
hidrogênio.  
 
O uso de combustíveis líquidos e gasosos provenientes do processo de gaseificação 
da biomassa irá contribuir para a realização dos objetivos traçados pelo Protocolo de Kyoto 
em relação à emissão de gases geradores do efeito estufa.  
 
Alguns combustíveis são apresentados como alternativos pela AFTUR para uso em 
turbinas a gás. A escolha é baseada na disponibilidade, composição, propriedades físicas e 
custo do combustível. Entre alguns deles podem ser destacados: 
 
• Óleos vegetais; 
• Óleo de pirólise; 
• Etanol; 
• Metanol; 
• Combustíveis sintéticos; 
• Biogás de gaseificação; 
• Biogás de metanização; 
• Biogás de pirólise lenta; 
• Gases industriais ricos em hidrogênio. 
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2.8 Análise exergética e termoeconômica para plantas de potência 
 
Kwak (2003) apresenta um estudo sobre a análise exergética capaz de prever o 
rendimento termodinâmico de sistemas energéticos, bem como a eficiência individual de 
seus componentes. 
 
O uso da análise exergética para avaliação de sistemas térmicos tem sido pouco 
utilizado pela dificuldade de compreensão implícita no termo propriamente dito e do 
significado físico que a exergia representa; portanto a análise de eficiência energética se 
torna de uso mais comum a partir do momento em que seu entendimento se torna mais fácil 
inclusive por aqueles que não são especialistas no assunto. A análise exergética de 
componentes e sistemas térmicos provê uma ferramenta precisa para avaliar o desempenho 
de cada componente através da quantificação da geração de entropia e da irreversibilidade 
de sistemas; além disso, é possível estimar o custo de produtos obtidos a partir de sistemas 
térmicos, como a eletricidade, e as perdas econômicas geradas por esses sistemas. 
 
Atualmente, a análise exergética além de ser uma ferramenta importante para a 
otimização de sistemas energéticos, também tem se apresentado eficaz na avaliação de 
desempenho equipamentos em empresas geradoras de energia para que os mesmos possam 
operar com o máximo rendimento possível. A equação de balanço de exergia de um sistema 
térmico pode ser obtida através do uso das equações da primeira e da segunda lei da 
Termodinâmica. 
 
Khaliq e Kaushik (2004) apresentam um estudo sobre ciclos combinados Brayton / 
Rankine baseados na segunda lei da Termodinâmica. O estudo foca principalmente a 
destruição de exergia nos componentes do ciclo, a eficiência da Segunda Lei de cada 
processo, tanto da turbina a gás como da turbina a vapor. A avaliação exergética é um 
parâmetro importante a ser analisado, pois de toda exergia destruída, 50% ocorre na câmara 
de combustão. 
 
Sue e Chuang (2004) apresentam a análise exergética de uma planta para combustão 
de uma turbina a gás baseada no sistema de geração de potência. O estudo exergético faz 
uso da primeira e segunda lei da Termodinâmica. 
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Projetos de engenharia e análise exergética para sistemas de geração de potência são 
de interesse científico e essencial para a utilização de recursos energéticos. 
 
Como visto anteriormente, turbinas a gás podem ser configuradas a operarem de 
várias maneiras, inclusive em ciclos combinados para geração de potência. A avaliação de 
rendimento de uma planta que opere em ciclo combinado, baseado na primeira lei da 
Termodinâmica não é suficiente, deve-se utilizar a segunda lei da Termodinâmica para uma 
avaliação mais precisa. Estudos realizados por diversos autores têm mostrado que em uma 
unidade de potência o processo de combustão é o que causa a maior destruição de exergia, 
seguido pelo aquecimento fornecido ao fluido de trabalho e o calor transferido nos 
trocadores de calor. O combustor é então o maior responsável pela irreversibilidade do 
sistema; essa irreversibilidade pode ser diminuída pelo aumento da temperatura de entrada 
na turbina, limitada pelas condições do material. Os autores afirmam que as turbinas a gás 
são a principal fonte de geração de potência em ciclos combinados e muito se tem feito para 
garantir a eficiência das turbinas a gás. Por outro lado, pesquisas têm sido realizadas com a 
intenção de melhorar a eficiência de turbinas a gás já instaladas. Entre as modificações para 
melhorar o desempenho de tais máquinas, os autores citam a instalação de resfriadores para 
o ar de entrada do compressor e pré-aquecedores do gás combustível. 
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Capítulo 3 
 
Formulação Termodinâmica 
 
O fluido de trabalho em um compressor axial normalmente é o ar atmosférico, que 
será tomado como um gás ideal para simplificação de cálculos. Para o estudo de todo o 
conjunto de turbinas a gás ou parte de seus componentes, faz-se necessário o conhecimento 
de certos conceitos termodinâmicos, que serão apresentados nesse capítulo.  
 
3.1 Revisão Propriedades Termodinâmicas 
 
Uma propriedade termodinâmica é definida apenas como uma função do estado 
termodinâmico de uma dada substância ou sistema. A variação da propriedade extensiva 
energia interna ( )U  é obtida pela diferença entre o calor ( )Q  trocado entre o sistema e sua 
vizinhança e o trabalho ( )W  realizado pelo sistema durante qualquer mudança de estado. 
 
A soma da energia interna ( )U  com o produto entre pressão ( )p  e volume ( )V  dá 
origem a uma propriedade chamada entalpia. 
 
pVUH +=  (3.1) 
 
 A propriedade entalpia específica de estagnação 0h  é definida como a entalpia 
específica que um fluido com entalpia específica h e velocidade V  teria se o fluido fosse 
conduzido ao repouso por meio de um processo adiabático e reversível. 
 
A entalpia de estagnação 0h  pode ser definida como: 
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2
2
0
Vhh +≡  
 
(3.2) 
 
Se o fluido for considerado um gás ideal e o calor específico for admitido constante 
para um determinado intervalo de temperatura, então TCH p ∆∆ = , e a temperatura de 
estagnação, ou total, 0T , é definida como sendo: 
 
pC
VTT
2
2
0 +≡  
 
(3.3) 
 
A pressão de estagnação, ou pressão total, 0P  pode ser definida pela equação 3.4 
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(3.4) 
 
A equação da Primeira Lei da Termodinâmica para um volume de controle é dada 
pela equação 3.5 
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(3.5) 
 
A hipótese de considerar um gás como ideal nos processos envolvendo turbinas a gás 
é razoável e não compromete a confiabilidade dos cálculos. Um gás é dito ideal quando 
obedece à equação de estado: 
 
RTpV =  (3.6) 
 
Moran e Shapiro (2003) comentam que essa conclusão foi obtida em 1843 por Joule a 
partir de observações experimentais, e nesse caso, a energia interna específica do gás a 
baixas temperaturas depende unicamente da temperatura, e, portanto, sua entalpia 
específica também dependerá apenas da temperatura.  
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Na equação 3.6, R é a constante de um gás particular, que pode ser definida como 
M
RR = , com R  sendo a constante universal dos gases, cujo valor é 8,314 kJ/kmolK, e M a 
massa molecular do gás. 
 
O calor específico a volume constante Cv , e o calor específico a pressão constante 
Cp  são funções apenas da temperatura para os gases ideais, como é possível concluir a 
partir das definições apresentadas nas equações 3.7 e 3.8. 
 
vT
uCv 


∂
∂
=  
  
(3.7)  
pT
hCp 


∂
∂
=  
 
(3.8) 
 
Na Figura 3.1 são apresentados gráficos da variação do calor específico a pressão 
constante, do calor específico a volume constante e da relação entre os mesmos (k), para o 
ar atmosférico, em função da temperatura. Na Figura 3.2 é apresentado o gráfico da 
variação da entalpia específica do ar em função da temperatura. 
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FIGURA 3.1: CALOR ESPECÍFICO DO AR A PRESSÃO E A VOLUME CONSTANTE COMO 
FUNÇÃO APENAS DA TEMPERATURA. 
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FIGURA 3.2: ENTALPIA DO AR COMO FUNÇÃO DA TEMPERATURA.  
 
3.2 Entropia e Irreversibilidades 
 
Um processo é dito irreversível quando o sistema ou parte de sua vizinhança não 
pode ser restaurado ou voltar ao seu estado inicial sem que haja alterações no ambiente. Na 
verdade, todos os processos reais são irreversíveis. Entretanto, alguns processos 
irreversíveis podem ser tomados como reversíveis para simplificação de cálculos sem afetar 
significativamente a confiabilidade dos resultados. 
 
Identificar e analisar irreversibilidades de um sistema é um dos pontos importantes da 
análise baseada na segunda lei da Termodinâmica. Comparar o rendimento real com o 
rendimento teórico de equipamentos e de processos permite ao engenheiro identificar 
aspectos que podem ser melhorados. 
 
Moran e Shapiro (2003) identificam algumas irreversibilidades que podem ocorrer 
em processos reais: 
 
• Transferência de calor devido a uma diferença finita de temperaturas; 
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• Reações químicas espontâneas; 
• Atrito; 
• Expansão não resistida; 
• Corrente elétrica, em conseqüência do efeito Joule; 
• Deformação plástica. 
 
Kotas (1995) define os conceitos de reversibilidade e irreversibilidade como de 
grande importância no estudo termodinâmico e da análise exergética. Segundo o autor, um 
processo reversível é uma idealização que não pode ser completamente alcançada, 
entretanto, sua formulação matemática é bem mais simples de ser compreendida e estudada 
do que a correspondente a um processo irreversível. Na verdade, o processo reversível é 
utilizado como padrão por meio do qual o processo real será avaliado, uma vez que 
irreversibilidades sempre irão ocorrer associadas à geração de entropia no sistema e na 
vizinhança do mesmo. 
 
A entropia é uma propriedade extensiva de um sistema que em um processo 
reversível pode ser expressa pela quantidade de calor trocado e pela temperatura absoluta. 
 
revT
QdS δ=   (3.9) 
 
A diferença de entropia entre dois estados de um sistema fechado é uma expressão da 
Segunda Lei da Termodinâmica, utilizada para análises termodinâmicas. 
 
∫ +=−
2
1
12 σ
δ
T
QSS  
 
(3.10) 
 
Quando é analisado o balanço de entropia de um sistema, é importante lembrar das 
restrições da Segunda Lei da Termodinâmica, que afirma que a geração de entropia σ  deve 
ser maior ou igual à zero, e que a variação de entropia, S∆  pode ser maior, menor ou igual 
a zero. 
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A irreversibilidade de um processo pode ser avaliada através do produto da geração 
de entropia pela temperatura absoluta do meio. A irreversibilidade de um processo indica a 
dificuldade de um processo de retornar às suas condições iniciais. 
 
0.TI σ=  (3.11) 
 
Da expressão (3.11) nota-se que quanto menor a geração de entropia em um processo, 
tanto menor será a irreversibilidade do mesmo. O desenvolvimento de máquinas e 
processos térmicos tem como um de seus objetivos principais o de minimizar a geração de 
entropia nos componentes térmicos. 
 
A expressão da Segunda Lei da Termodinâmica para volumes de controle pode ser 
representada por: 
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(3.12) 
 
3.3 Exergia 
 
A exergia de um sistema tem sido uma grandeza de difícil compreensão no meio 
acadêmico. Corresponde ao máximo trabalho que poderia ser realizado pelo sistema e sua 
vizinhança, até que o equilíbrio fosse atingido. Por outro lado, a exergia de um fluxo 
entrando ou saindo de um volume de controle inclui também o trabalho de fluxo que está 
sempre associado a essa condição. Por exemplo, a variação de exergia de fluxo entre a 
saída e a entrada de um compressor pode ser pensada como o mínimo trabalho possível que 
teria sido necessário para obter essa variação, considerando a interação entre o compressor 
e sua vizinhança. O trabalho (em módulo) realmente requerido pelo compressor para atingir 
uma dada relação de pressão será maior que essa variação de exergia, devido às 
irreversibilidades que ocorrem no processo de compressão. 
 
Rosen e Scott (2003) definem exergia como o máximo trabalho que pode ser 
realizado por um sistema ou por um fluxo de matéria ou energia que atinge o equilíbrio 
com um ambiente de referência específico.  
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Kotas (1995) define exergia como o potencial de trabalho ou a qualidade de 
diferentes formas de energia que pode ser mensurada em relação a um dado ambiente de 
referência. Um balanço de exergia pode ser aplicado a um processo ou a uma unidade 
inteira e é capaz de informar qual o potencial de trabalho a ser utilizado, ou exergia que é 
fornecida a um sistema na entrada e o que foi consumido durante o processo. A perda de 
exergia, ou irreversibilidade, permite avaliar a ineficiência do processo. A analise de todos 
os componentes da unidade de potência indicam a distribuição de irreversibilidade entre os 
componentes da unidade, apontando qual tem contribuído mais eficazmente para a 
ineficiência global.  
 
O conceito de irreversibilidade é baseado nas duas leis da Termodinâmica, diferente 
do que ocorre com o critério para análise de rendimento. O balanço de exergia para uma 
região de controle, onde a taxa de irreversibilidade para um processo em regime 
permanente possa ser calculada, pode ser obtido combinando a primeira lei da 
Termodinâmica com a expressão que calcula a taxa de geração de entropia, obtida pela 
segunda lei da Termodinâmica.  
 
Diferentemente da energia, a exergia pode ser conservada apenas em processos ideais 
e é parcialmente destruída em processos reais devido à irreversibilidade. A exergia pode ser 
utilizada ainda como parâmetro para análise de projetos e visualização de melhorias em 
sistemas energéticos. A análise exergética pode ser utilizada com precisão para identificar a 
margem disponível do projeto e para projetar sistemas energéticos mais eficientes através 
da redução das irreversibilidades e ineficiências. Finalmente, a exergia também pode 
representar qual o impacto que as condições ambientais exercem sobre o sistema. 
 
Sue e Chuang (2004) apontam para a relevância do estudo da análise exergética em 
turbinas a gás, pois estas constituem o principal componente de geração de potência em 
ciclos combinados. Ademais, muito se tem feito para melhorar o desempenho das turbinas a 
gás e de sua potência de saída. Algumas modificações têm sido feitas em turbinas já 
existentes para alcançar esse objetivo, entre elas pode-se citar o resfriamento do ar de 
entrada no compressor e o pré-aquecimento do combustível no combustor. Os autores 
afirmam ainda que uma turbina que opere com temperatura do ar de entrada a 7,2ºC no 
38 
compressor é capaz de produzir 20% mais potência do que uma turbina que opere com o ar 
de entrada em torno de 35ºC. 
 
Badran (1999) ainda ressalta que a eficiência do ciclo atinge valores máximos para 
uma dada relação de pressão, e a partir desse ponto pode-se notar uma queda de eficiência 
resultante da redução do fornecimento de combustível, limitado pela temperatura dos gases 
na entrada na turbina. A temperatura de entrada dos gases na turbina exerce um papel 
importante no rendimento do ciclo, entretanto deve-se observar que esse fato crítico se dá 
devido às limitações mecânicas dos materiais utilizados. 
 
A exergia física associada a um fluxo de massa pode ser calculada por meio das 
equações 3.13 e 3.14 para os fluxos que entram ou saem do volume de controle, 
respectivamente. 
 
( ) ( ) ZgVSSThhA eefe .2
2
000 ++−−−=  
(3.13) 
( ) ( ) ZgVSSThhA ssfs .2
2
000 ++−−−=  
(3.14) 
 
Em que o subíndice zero refere-se às condições de referência do meio. 
 
Combinando as equações (3.13) e (3.14), pode-se obter uma expressão para a 
variação exergética entre entrada e saída de um sistema. 
 
( ) ( )sesefsfe SSThhAA −−−=− 0  (3.15) 
 
O balanço de exergia para volumes de controle pode ser expresso por: 
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(3.16) 
 
A eficiência exergética de um volume de controle pode ser definida como a relação 
entre o produto e o insumo, calculados em termos de fluxos de exergia, para o componente 
considerado. A eficiência exergética de um compressor é definida como a razão entre a 
variação de exergia do ar entre a saída e a entrada do compressor e o trabalho consumido 
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pelo mesmo (em módulo), como apresentado na equação 3.17.  O trabalho consumido pelo 
compressor será maior que a variação exergética do ar entre a saída e a entrada, sendo a 
diferença associada às irreversibilidades que ocorrem no processo de compressão. 
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(3.17) 
 
A figura 3.3 compara o trabalho realizado pelo compressor em [kJ/kg] com a variação 
exergética que o compressor deveria apresentar. Nesse caso, é importante notar que a 
variação exergética é menor que o trabalho exigido pelo compressor para uma dada relação 
de pressão. A diferença entre o trabalho realizado pelo compressor e a variação de exergia 
resulta na exergia destruída. É importante notar que a exergia destruída também aumenta 
com o aumento de relação de pressão. 
 
A análise dos compressores da figura 3.3 e 3.4 com relação de pressão de 2 a 10 foi 
realizada considerando pressão de entrada P01=101,325 kPa, T01=300 K, temperatura de 
referência T0=298,15 e vazão de ar de 1,0 kg/s. 
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FIGURA 3.3: COMPARATIVO ENTRE TRABALHO REQUERIDO PELO COMPRESSOR E 
VARIAÇÃO EXERGÉTICA COM VARIAÇÃO DE PRESSÃO. 
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A figura 3.4 compara a eficiência do compressor com a eficiência exergética que o 
compressor deveria apresentar. Nesse gráfico pode-se notar que a eficiência exergética é 
maior que a eficiência do compressor para qualquer relação de pressão, sendo que a 
diferença entre as eficiências aumenta ao passo que a relação de pressão aumenta. 
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FIGURA 3.4: COMPARATIVO ENTRE EFICIÊNCIA DO COMPRESSOR E EFICIÊNCIA 
EXERGÉTICA COM VARIAÇÃO DE PRESSÃO. 
 
Nas situações onde ocorrem reações químicas é necessário considerar, além da 
exergia física, também a exergia química. Kotas (1995) considera para a determinação da 
exergia química padrão, que a reação química ocorra entre reagentes que entram no volume 
de controle a uma dada temperatura e pressão de referência, 0T  e 0P , respectivamente, e os 
produtos dessa reação saiam nessas mesmas temperatura e pressão de referência. Além 
disso, também deve ser definida uma composição química de referência para o ambiente.  
 
A Figura 3.5 apresenta a variação de trabalho específico e eficiência do compressor 
em função do aumento da relação de pressão. Os parâmetros do compressor para obtenção 
da figura 3.3, foram conforme descritas: A temperatura de entrada do ar no compressor é 
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constante e igual a 300[K], a pressão inicial de entrada do ar 101,325[kPa]; a eficiência 
isentrópica do compressor é de 90% e o gás é ideal 
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FIGURA 3.5: EFICIÊNCIA DO COMPRESSOR E CONSUMO ESPECÍFICO DE TRABALHO DO 
COMPRESSOR EM FUNÇÃO DA RELAÇÃO DE PRESSÃO 
 
A relação de pressão varia de 2 a 10 no eixo das abcissas, o eixo das ordenadas do 
lado esquerdo apresenta o trabalho específico requerido para relação de pressão desejada; 
nota-se que relações de pressões maiores tendem a requerer um trabalho específico maior. 
No eixo das ordenadas, lado direito, pode-se analisar a eficiência do compressor com o 
aumento de pressão, verificando-se que o aumento da relação de pressão entre a entrada e 
saída do compressor diminui a eficiência do compressor. A eficiência de um compressor é 
medida pela diferença entálpica que o processo teria se fosse completamente isentrópico e a 
diferença entálpica real; aumentando-se a relação de pressão aumenta-se a temperatura de 
saída do ar do compressor e por conseqüência o salto entálpico real será maior do que o 
isentrópico. 
 
A figura 3.6 compara os valores do trabalho do compressor com a variação exergética 
para uma relação de pressão de 4,15 e um aumento de temperatura de 270 [K] a 310 [K]. 
Nesse gráfico pode-se notar que o aumento da temperatura de entrada apresenta uma 
destruição de exergia maior do que quando comparada com o aumento de relação de 
pressão.  
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FIGURA 3.6: COMPARATIVO ENTRE TRABALHO DO COMPRESSOR E VARIAÇÃO 
EXERGÉTICA COM VARIAÇÃO DE TEMPERATURA.(R=4,15:1) 
 
A figura 3.7 apresenta a eficiência do compressor com a eficiência exergética do 
compressor para uma relação de pressão de 4,15 e um aumento de temperatura de 270 [K] a 
310 [K]. Nesse caso pode-se notar que a diferença entre as eficiências é mais discreta 
quando comparada com a diferença de eficiência que ocorre na variação da relação de 
pressões. 
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FIGURA 3.7: COMPARATIVO ENTRE EFICIÊNCIA DO COMPRESSOR E EFICIÊNCIA 
EXERGÉTICA COM VARIAÇÃO DE TEMPERATURA. 
 
Como as turbinas a gás são equipamentos de fácil instalação e com um custo inicial 
relativamente baixo comparado com outras centrais térmicas geradoras de potência, a 
escolha por esse tipo de equipamento tem se tornado bastante popular, a tecnologia de 
turbinas a gás tem avançado consideravelmente nos últimos anos e pode ser encontrada em 
diferentes dimensões para atender às necessidade requeridas. 
 
Badran (1999) discute os avanços tecnológicos pelos quais as turbinas a gás têm 
passado, destacando os efeitos de parâmetros fundamentais, como relação de pressão, 
temperatura dos gases na entrada na turbina e temperatura do ar na entrada do compressor.  
As eficiências dos compressores e das turbinas também desempenham um papel 
importante, pois sua elevação irá resultar em queda no consumo de combustível e aumento 
de eficiência térmica. 
 
3.4 Eficiência Isentrópica de Compressores 
 
Da equação (3.12), considerando um processo adiabático e em regime permanente, a 
geração de entropia será dada pela diferença entre a entropia na saída e na entrada do 
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componente, no caso um compressor. A equação (3.11) possibilita o cálculo da taxa de 
irreversibilidade do processo, indicando que quanto maior for a geração de entropia, maior 
será a irreversibilidade.  
 
Se for considerado um processo de compressão adiabático e reversível, o processo 
seria isentrópico, ou seja, a entropia específica do fluido que entra no compressor seria 
igual à entropia específica na saída do fluido. O trabalho consumido nesse processo 
isentrópico é comparado com o trabalho real consumido pelo compressor, permitindo a 
determinação da eficiência isentrópica do compressor. 
 
A figura 3.8 apresenta a variação de entropia em um processo isentrópico através das 
linhas de pressão, percebe-se que em um processo isentrópico e ideal a entropia de saída S2s 
é a mesma entropia de entropia de entrada S1, considerando-se que o processo é ideal e não 
apresenta irreversibilidade no sistema. Em um processo real a entropia de saída do fluido 
S2r é maior que a entropia de entropia de entrada S1. 
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FIGURA 3.8: REPRESENTAÇÃO DE UM PROCESSO ISENTRÓPICO EM UM COMPRESSOR 
(S1=S2S ) E UM PROCESSO REAL (S2R > S1). 
 
A eficiência isentrópica de um compressor é dada pela razão entre a variação 
entálpica no processo isentrópico e a variação entálpica no processo real.  
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Para gases ideais, e não considerando os efeitos da variação do calor específico na 
expressão, a eficiência isentrópica de um compressor também pode ser representada em 
termos de temperatura. 
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(3.19) 
 
3.5 Conceito de Eficiência Politrópica  
 
Para o cálculo de rendimento de ciclos que atuam sobre uma de relação de pressão 
média, é usual determinar a relação de pressão ótima para um caso particular, portanto 
assumir valores típicos para a eficiência do compressor e da turbina é uma prática comum.  
 
Lembrando que um compressor de fluxo axial é composto de vários estágios e que se 
o projeto das palhetas de um estágio é similar às fileiras de palhetas seguintes é razoável 
assumir que a eficiência isentrópica de um estágio, polη , permaneça constante ao longo do 
compressor.  
 
A eficiência politrópica polη  pode ser definida como a eficiência isentrópica em cada 
um dos estágios de um compressor. 
 
A figura 3.9 permite analisar o aumento de temperatura em cada um dos estágios 
através do aumento das linhas de pressão. Referenciando sT '∆  como o aumento de 
temperatura isentrópico do estágio e Ts∆  como o aumento real de temperatura do estágio, é 
possível observar que '' TsT ∆>∆∑ . Isso significa que a eficiência do estágio polη  é 
maior que a eficiência do compressor. 
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FIGURA 3.9–GRÁFICO EFICIÊNCIA POLITRÓPICA 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
Em um compressor, a eficiência politrópica para um número elevado de estágios será 
determinada por meio da equação 3.20. 
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Para um processo isentrópico envolvendo um gás ideal, sabe-se que: 
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Na forma diferencial fica: 
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Combinando as equações temos que: 
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Efetuando a integração entre a entrada e a saída do compressor, considerando as 
hipóteses referidas anteriormente, pode-se escrever a equação da eficiência politrópica em 
termos das temperaturas e das pressões: 
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(3.24) 
 
Horlock (1973) define a eficiência global de um compressor como a taxa de trabalho 
fornecido por unidade de fluxo em um compressor adiabático dividida pelo o trabalho real 
fornecido, dependendo diretamente da relação de pressão. Define ainda a eficiência 
politrópica considerando um pequeno incremento de pressão no interior do compressor, e 
considera que se a eficiência politrópica for constante ao longo do compressor, então a 
eficiência isentrópica global do compressor será menor do que a eficiência politrópica do 
estágio. 
 
A figura 3.10 mostra diferentes curvas de eficiência politrópica comparada com a 
eficiência do compressor. Pode-se notar que a eficiência politrópica sempre é maior que a 
eficiência do compressor, isso se deve ao fato de que o aumento de temperatura real de um 
estágio é sempre maior que o aumento de temperatura que o estágio teria se fosse um 
processo ideal. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
FIGURA 3.10 – RELAÇÃO ENTRE EFICIÊNCIA GLOBAL, POLITRÓPICA E RELAÇÃO DE 
PRESSÃO EM UM COMPRESSOR. 
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3.6 Número de Mach 
 
Uma onda acústica é uma perturbação que se propaga através de um gás, líquido ou 
sólido com uma velocidade c . 
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ou em termos de volume específico: 
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(3.26) 
 
Para um gás ideal em um processo isentrópico, a relação entre pressão e volume 
específico é: 
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(3.28) 
Combinando essas equações pode-se escrever a velocidade sônica c , como sendo: 
 
kRTkpvc ==   (3.29) 
 
O número de Mach de um dado escoamento é a razão entre a velocidade do fluxo e a 
velocidade sônica. Se a velocidade do escoamento for aproximadamente igual à velocidade 
sônica, o mesmo é chamado transônico; se a velocidade for inferior à velocidade sônica o 
escoamento é subsônico, e quando a velocidade é superior à velocidade sônica é chamado 
de supersônico. 
 
O número de Mach é definido por meio da equação 3.30. 
 
c
VM =  
(3.30) 
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O termo “hipersônico” é utilizado para escoamentos com valores de Mach muito 
superiores a 1, e “transônico” para valores de Mach próximos a 1. 
 
Bullock (1961) afirma que desde o início das turbinas a gás muito se tem feito 
tentando aumentar o número de Mach ao qual um compressor de fluxo axial pode operar 
eficazmente. Aumentando o número de Mach, aumenta-se a capacidade de fluxo do 
compressor e por conseqüência reduz-se a área frontal, além de aumentar a capacidade do 
estágio em produzir aumento de pressão. Isso reduz o número de estágios necessários e o 
peso do equipamento. O grande impedimento de Mach subsônicos altos era a queda de 
eficiência observada quando esse número excedia valores ligeiramente maiores do que 0,7. 
 
O número de Mach é um parâmetro importante em projeto de compressores. Miller et 
al. (1961) afirmam que por muitos anos os compressores subsônicos limitavam a 
velocidade de fluxo relativa a um número de Mach igual a 0,75 ou menor ainda. Essa 
limitação era resultado do crescimento das perdas por choque que ocorriam acima desse 
valor, causando perdas na eficiência do compressor. O uso de palhetas menos sujeita e a 
perdas por choque e o uso de um compressor transônico resultaram em um melhor 
rendimento do equipamento no qual a velocidade relativa de fluxo na ponta era 
ligeiramente supersônica.  
 
Miller et al. (1961) apresentam um estudo com o objetivo de prover um entendimento 
físico da natureza das perdas por choque e determinar métodos capazes de prever tais 
perdas em fileiras de palhetas transônicas. Os autores fazem uma revisão de vários estudos 
de perdas por choque em compressores transônicos e comparam esses resultados com 
equações analíticas provenientes do campo de fluxo. Apresentam um modelo de fluxo 
simples para estimar as perdas por choque que ocorrem em uma palheta. 
 
Fox e McDonald (1992) definem um escoamento como compressível quando as 
variações de massa específica em função da pressão não são desprezíveis. Os escoamentos 
nos quais as variações da massa específica em função da pressão são desprezíveis são 
denominados escoamentos incompressíveis. Os escoamentos com gases são considerados 
compressíveis em muitas circunstâncias. O número de Mach é o parâmetro utilizado para 
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determinar se um escoamento deve ser considerado compressível ou incompressível. Os 
escoamentos de gases apresentando Mach menor que 0,3 podem ser tratados como 
incompressíveis, ao passo que para Mach igual ou superior a 0,3 devem ser considerados 
compressíveis. 
 
Os escoamentos em compressores são, em geral, complexos, turbulentos, não 
permanentes, assimétricos, viscosos, compressíveis ou incompressíveis, entretanto, podem 
ser feitas aproximações aceitáveis considerando escoamentos mais simples. A utilização de 
equações de escoamento incompressível é considerada em compressores que operem a 
baixas velocidades, cujas mudanças de velocidade, pressão e temperatura no escoamento 
são pequenas, de modo que variações de massa específica podem ser estudadas de forma 
simplificada. Em compressores que operem com altas velocidades, o fluxo tridimensional é 
muito complexo mesmo assumindo simplificações de fluxo em regime permanente. 
Entretanto, as equações de movimento para escoamento unidimensional são mais simples e 
tabelas para escoamento compressível unidimensional são facilmente encontradas.  
 
Quando o número de Reynolds apresentado estiver abaixo do valor crítico, os efeitos 
viscosos passam a ter um efeito secundário relevante, principalmente para valores menores 
de vazão, relação de pressão e eficiência. Para valores maiores do número de Reynolds, o 
escoamento apresentará características plenamente turbulentas, o que se verifica na maior 
parte dos casos envolvendo compressores de turbinas a gás. 
 
Se o fluido de trabalho não for ar seco, ou seja, se o mesmo possuir alguma umidade, 
o mapa de funcionamento do compressor pode ser obtido em termos de parâmetros 
adimensionais. Em geral, os mapas são baseados no ar seco, entretanto qualquer mudança 
pode ser conseguida alterando-se as propriedades do fluido em questão. 
 
3.7 Efeitos das guias de entrada 
 
Em compressores axiais, as guias de entrada conhecidas como IGVs (Inlet Guide 
Vanes) são utilizadas com o propósito de alterar o ângulo de entrada do fluxo de ar, e 
geralmente são utilizadas em compressores que operam com baixas velocidades do ar na 
entrada. 
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Nessas condições, os compressores utilizam as guias de entradas para fazer com que 
as linhas de velocidades do mapa de funcionamento se movam numa posição quase que 
horizontal sobre o mapa do compressor. Se o compressor estiver operando com altas 
velocidades, essas mesmas linhas se movem na direção diagonal no mapa de 
funcionamento do compressor. 
 
Os compressores que operam com guias de entrada quase que totalmente abertas 
apresentam escoamento na direção axial e pequenas incidências negativas ao longo dos 
estágios, permitindo o controle da vazão no compressor por meio do posicionamento 
adequado das guias de entrada. 
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Capítulo 4 
 
Modelagem do compressor axial 
 
O objetivo deste capítulo é apresentar a metodologia utilizada neste trabalho para a 
modelagem computacional de compressores axiais de múltiplos estágios. Esta metodologia 
está baseada, em linhas gerais, nos procedimentos descritos por Saravanamutto et al. 
(2001). 
 
A figura 4.1 apresenta claramente o funcionamento de uma turbina a gás como 
descrito anteriormente. Observando apenas o componente compressor, pode-se observar o 
eixo do rotor, uma fileira de palhetas do compressor, também chamadas de palhetas do 
rotor e uma fileira de palhetas do estator. Cada par anular de palhetas do rotor e palhetas do 
estator caracterizam um estágio onde o fluido sofre um aumento de pressão e entalpia. 
 
 
FIGURA 4.1 – ESQUEMA COMPLETO DE UMA TURBINA A GÁS 
Palhetas estator 
Combustível 
Entrada ar Palhetas compressor 
Palhetas turbina 
exaustão 
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A figura 4.1 permite uma visão geral tanto da turbina a gás como do compressor. A 
figura 4.2 fornece informações sobre o estágio. Assumindo o processo em regime 
permanente e adiabático, pode-se observar que a temperatura de estagnação de saída do 
estator 03T  é a mesma temperatura de saída do rotor naquele estágio 02T . Inicialmente a 
pressão de estagnação de saída do rotor 02P  deveria ser a mesma pressão de saída do estator 
03P , entretanto, na prática, devido ao atrito presente tanto no rotor como no estator, 
observa-se uma queda de pressão no estágio que será desprezada neste trabalho. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
FIGURA 4.2 – ESQUEMA DE ENTRADA E SAÍDA DE UM ESTÁGIO DE COMPRESSOR.  
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
Observando a figura 4.1 é possível notar que as palhetas do rotor possuem um raio de 
base e um raio de ponta. A metodologia adotada considera que o fluido passe pelo raio 
médio. 
 
O diagrama de velocidades da figura 4.3 permite analisar o comportamento do fluido 
dentro do estágio do compressor. O ar entra no rotor com uma velocidade 1C  a um ângulo 
1α  da direção axial, que combinado vetorialmente com a velocidade da palheta U  resulta 
em uma velocidade relativa 1V  a um ângulo 1β  também da direção axial. Após passar pelo 
rotor, onde a velocidade absoluta do fluido é aumentada pelo rotor, o fluido deixa o mesmo 
com uma velocidade relativa 2V  a um ângulo 2β .  
Estator Rotor 
Direção do 
Fluxo 
Entropia S 
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FIGURA 4.3: DIAGRAMA DE VELOCIDADES 
 
O aumento de pressão obtido no estágio vai depender da eficiência do processo de 
compressão de acordo com a figura 4.2. A obtenção de saltos de temperaturas maiores no 
estágio é interessante para minimizar a quantidade de estágios para uma dada relação de 
pressão total e deve ser combinada com: 
 
• Alta velocidade da palheta;  
• Alta velocidade axial; 
• Alta deflexão do fluido ( )21 ββ −  nas palhetas do rotor. 
 
Tensões que ocorrem nas palhetas limitam a velocidade das palhetas, ao passo que 
gradientes de pressão adversos limitam a velocidade axial, bem como a deflexão do fluido. 
 
4.1 Tensão nas palhetas 
 
A tensão centrífuga que ocorre nas palhetas do rotor depende da velocidade de 
rotação, do material da palheta e do comprimento da palheta. 
 
A tensão centrífuga a qual a palheta estará sujeita pode ser obtida pela relação: 
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sendo bρ , a densidade do material da palheta e tU , a velocidade periférica na ponta da 
palheta. 
A relação 
t
r
r
r
 é conhecida como a razão entre a base e a ponta da palheta. A tensão 
à qual a palheta está sujeita varia com o quadrado da relação entre a base e a ponta da 
palheta. Uma diminuição na relação entre a base e a palheta vai ocasionar um aumento de 
tensão, uma vez que o termo 
2
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t
r
r
r
 se aproxima de zero. 
 
4.2 Velocidade Axial 
 
Uma alta velocidade axial do fluido é desejável para prover uma alta taxa de fluxo 
por unidade de área, que é particularmente importante para motores aeronáuticos. A 
velocidade axial de entrada, entretanto, é limitada por condições aerodinâmicas. 
Considerando que no primeiro estágio não há a presença de guias de entrada, a velocidade 
de entrada será simplesmente a velocidade na direção axial. Velocidades axiais para 
turbinas industriais costumam ser da ordem de 150m/s, enquanto para máquinas 
aeronáuticas podem ser superiores a 200m/s. 
 
4.3 Deflexão do fluido 
 
A quantidade de deflexão requerida no rotor pode ser analisada pela sobreposição do 
triângulo de velocidades de entrada e saída do fluido no rotor, analisando a velocidade 
relativa do fluido conforme figura 4.4. 
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FIGURA 4.4 – ANÁLISE DA DEFLEXÃO DO FLUIDO 
 
Para um valor fixo do ângulo de entrada do fluido no rotor 1β  e um aumento de 
deflexão pela redução do ângulo 2β , o valor de deflexão pode ser obtido por ( )21 ββ − , o 
que vai inevitavelmente resultar em uma diminuição da velocidade relativa de saída 2V . Ou 
seja, altos valores de deflexão do fluido implicam em altas taxas de difusão. Bathie(1995), 
afirma que altas taxas de difusão podem resultar em separação da camada limite e em 
compressores ineficientes. 
 
Tanto o rotor como o estator atuam como difusores; a eficiência com que o difusor 
atua, ou seja, como está sendo realizada a conversão da energia cinética em aumento de 
entalpia, de modo a obter um aumento de pressão, influi diretamente na eficiência do 
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compressor. Taxas de difusão que ocorram muito lentamente resultam em compressores 
ineficientes, ao passo que taxas de difusão que ocorrem muito rapidamente exigem palhetas 
muito longas, o que causa grandes perdas por atrito. 
 
Para análises primárias o número de Haller representa um valor adimensional 
importante, pois permite mensurar a taxa de difusão entre as velocidades relativas de 
entrada e saída do fluido. Conforme equação 4.2 Saravanamuttoo et al.(2001), sugerem 
valores menores que 0,72.  
 
1
2
V
V
Haller =  
 
(4.2) 
 
Entretanto, em trabalhos avançados de projetos de cálculos, outro critério, 
denominado fator de difusão, é recomendado, tendo sido esse conceito desenvolvido no 
passado pela NACA e é largamente utilizado. 
 
Para estudar-se o fator de difusão “D” é necessário conhecermos o perfil das palhetas 
conforme figura 4.5 e qual o comportamento do fluido ao escoar por sobre as palhetas.  
 
 
FIGURA 4.5 – DISTRIBUIÇÃO DE VELOCIDADE DO FLUIDO ATRAVÉS DA PALHETA. 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
O fluido passa sobre as palhetas e vai ganhar uma velocidade maior na superfície 
convexa; na fileira de palhetas estacionárias um aumento para a queda de pressão estática, a 
parte convexa é conhecida como lado de sucção da palheta. Na superfície côncava, o 
chamado lado de pressão, o fluido vai ser desacelerado. A distribuição de velocidades 
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através da passagem pela palheta vai ocorrer da seguinte maneira: na superfície de sucção 
(convexa), de 10 a 15% do comprimento da corda, o fluido atinge sua velocidade máxima 
maxV , a partir desse ponto uma queda constante de velocidade ocorre até a velocidade de 
saída do fluido 2V . 
 
As perdas em uma fileira de palhetas surgem principalmente devido ao crescimento 
da camada limite nos lados de sucção e pressão das palhetas. Essas camadas limites 
ocorrem junto com as palhetas, deixando a superfície para formar uma onda, resultando em 
um aumento pontual na queda de pressão de estagnação. Camadas limites relativamente 
finas resultam em altas perdas e ocorrem principalmente em regiões que apresentam 
mudanças significativas de velocidades. O fator de difusão “D” da NACA é baseado no 
gradiente de velocidades sobre a superfície de sucção e leva em conta os termos de 1V , 2V  e 
maxV  em conjunto com resultados empíricos obtidos através de testes de cascatas.  O 
coeficiente de difusão pode ser expresso como: 
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Em que “S” é o espaçamento anular entre uma palheta e outras e “C” é o 
comprimento da corda da palheta, conforme figura 4.10. 
 
A figura 4.6 mostra que regiões centrais do rotor e estator não são afetadas pela 
variação do fator de difusão para valores de até 0,6; nas regiões da ponta do rotor, 
entretanto, as perdas crescem rapidamente para valores acima de 0,4. A grande vantagem 
do fator de difusão como critério de avaliação é estabelecer limites na deflexão possível do 
fluido e é um critério relativamente simples de ser calculado após a análise do triângulo de 
velocidades. 
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FIGURA 4.6 – PERDAS POR ATRITO EM FUNÇÃO DO FATOR DE DIFUSÃO. 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
4.4 Bloqueio nos compressores 
 
Fluxos em compressores axiais são extremamente complexos, com acelerações e 
desacelerações sucessivas acompanhadas de mudanças na direção tangencial do fluxo; o 
espaçamento entre as palhetas é significativo, tornando o cálculo das camadas limite difícil. 
É usual que projetistas de compressores utilizem dados experimentais para obterem fatores 
de correção para o teste de compressores. 
 
Experimentos realizados no passado revelam, por exemplo, que o aumento de 
temperatura por estágio é sempre menor na prática do que o sugerido pelas bases teóricas. 
Isso se deve principalmente ao fato de que a distribuição radial da velocidade axial não ser 
constante ao longo do diâmetro. 
 
A figura 4.7 ilustra perfis típicos de velocidade axial no primeiro e quarto estágio de 
um compressor axial. Para analisar como a mudança de velocidade axial afeta a capacidade 
de absorção de trabalho pelo estágio, pode-se fazer uso da equação 4.4. 
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FIGURA 4.7 – DISTRIBUIÇÃO DE VELOCIDADE AXIAL: (A) PRIMEIRO ESTÁGIO; (B) 
QUARTO ESTÁGIO.  
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
O trabalho específico vcW
•
, pode ser obtido pela simplificação da primeira lei da 
Termodinâmica (3.5). Saravanamutto et al.(2001) calculam o trabalho específico realizado  
em função da velocidade axial e da velocidade tangencial do eixo através da expressão: 
 
)]tan(tan[ 21 βα +−=
••
ammvc CUUmW  
(4.4) 
 
Sendo que “ mU ” é a velocidade tangencial considerado o raio médio das palhetas e 
“Ca” é a velocidade axial com que o fluido escoa pelo compressor. 
 
Os ângulos de saída do estator e das palhetas do rotor determinam os valores do 
ângulo de entrada do fluido no rotor 1α  e 2β , que podem ser considerados como fixos para 
efeito de cálculo. 
 
Os autores, entretanto chamam a atenção para o fato de que mudanças na velocidade 
axial podem ocasionar mudanças significativas na capacidade de absorção de trabalho no 
estágio.  
Uma análise prévia da equação 4.4 permite verificar que um aumento na velocidade 
axial resulta em diminuição de trabalho.  
 
Assumindo ainda que o compressor tenha sido projetado para operar sob uma 
distribuição radial constante da velocidade como sugere a linha tracejada da figura 4.7, 
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aumentos na região central do diâmetro irão reduzir a capacidade de absorção de trabalho 
das palhetas. 
 
O fator de trabalho realizado λ  é um fator adimensional menor que 1 que permite 
mensurar a redução na capacidade de trabalho. O aumento de temperatura no estágio pode 
ser calculado por meio da equação 4.5: 
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Em que “ pC ” é o calor específico médio e igual a 1005,00 [kJ/kg]. 
 
Da equação 4.5 pode-se obter a seguinte relação: 
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Sendo “ λ ”, o coeficiente que mede a redução de capacidade de trabalho realizado do 
estágio pode-se observar do rearranjo da equação 4.5 que a diferença entre os ângulos de 
entrada e saída do rotor exercem um papel fundamental no desempenho dos estágios, pois 
quanto maior o ângulo de deflexão, ou seja, a diferença entre os ângulos 1β  e 2β , menor 
será a capacidade de realização de trabalho do estágio. 
 
Devido à variação do perfil de velocidade axial através do compressor, o fator de 
trabalho realizado varia conforme o estágio e é representado pela figura 4.8. 
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FIGURA 4.8 – EVOLUÇÃO DO FATOR DE TRABALHO REALIZADO COM O NÚMERO DE 
ESTÁGIO. 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
Saravanamutto et al. (2001) chamam a atenção para o fato de que o fator de trabalho 
realizado não deve ser confundido com eficiência. Se o trabalho vcW
•
é o valor do trabalho 
de entrada, então vcW
•
λ  é o valor real do trabalho que pode ser fornecido ao estágio. 
 
4.5 Grau de Reação 
 
O grau de reação Λ  fornece uma medida da intensidade que o rotor e estator 
contribuem para o aumento da pressão estática no estágio. Pode ser definido pela razão do 
aumento de entalpia. 
 
O grau de reação de um estágio também está relacionado com os ângulos de entrada e 
saída das palhetas de acordo com a equação 4.6. 
 
( )21 tantan2 ββ += U
CaΛ  
 
(4.6) 
 
O grau de reação Λ  pode variar de 0 até 1. Analisando a equação 4.6 acima deduzi-se 
que se 0=Λ  implica em 21 ββ −=  e os rotores da palhetas são impulsivos, a área de 
passagem é a mesma tanto na entrada como na saída. Para 1=Λ , os estatores são 
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impulsivos. Para obter uma difusão global mais eficiente é interessante dividir a difusão 
entre estatores e palhetas, por essa razão o uso de grau de reação 5,0=Λ  é muito usual. 
 
De fato, estágios com 50% de reação são largamente utilizados devido ao aumento de 
pressão adversa que ocorrem tanto no rotor como no estator. Uma vantagem do estágio 
simétrico é a igualdade do aumento de pressão estática na fileira de palhetas móveis (rotor) 
e na fileira de palhetas fixas (estator), provendo o máximo aumento de pressão estática para 
o estágio. Portanto, é possível alcançar uma dada relação de pressão utilizando uma 
quantidade mínima de estágios, fator de grande importância para compressores axiais. A 
desvantagem do estágio simétrico é a uma grande perda de saída resultante de uma 
velocidade axial alta.(Boyce, 2002). 
 
O termo “estágio assimétrico” é utilizado em estágios com grau de reação diferente 
de 50%. O estágio de entrada é um caso especial de um estágio assimétrico, no qual a 
velocidade absoluta de entrada está na direção axial. As palhetas rotativas fornecem 
velocidade para o fluxo de saída, que é removido pelos estatores seguintes. Sendo que a 
maior parte do aumento de pressão estática ocorre na fileira de palhetas rotativas com um 
grau de reação de 60% a 90% (Boyce, 2002). 
 
4.6 Projeto das Palhetas 
 
Após determinar a distribuição dos ângulos de escoamento do ar em cada estágio, 
para operação em uma dada condição de projeto, é preciso converter esses valores para os 
ângulos de distribuição das palhetas de modo que a correta geometria das palhetas possa ser 
determinada. 
 
Uma das principais características no projeto das palhetas é que elas devem estar 
aptas a modificar o escoamento do ar através de um ângulo exigido (nesse caso 21 ββ −  em 
se tratando do rotor, e 32 αα −  no caso do estator) e o processo de difusão realizado pelas 
palhetas devem operar com a máxima eficiência e mínima perda da pressão de estagnação. 
É importante lembrar que os ângulos de entrada do ar previamente calculados para um dado 
projeto de velocidade e relação de pressão podem operar em diferentes condições de 
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operação, o que irá resultar em mudanças nos ângulos do ar, por outro lado, os ângulos da 
palheta permanecem fixos. Uma alternativa factível seria então projetar os ângulos das 
palhetas de tal maneira que esses possam operar sob uma larga variação de condições 
operacionais. 
 
O número de variáveis envolvidas em projetos de perfis de palhetas é muito grande e 
complexo, portanto o uso de resultados experimentais obtidos através de testes realizados 
em túneis de ventos sob palhetas simples e fileiras de palhetas é bastante utilizado. 
Testes realizados em fileiras de palhetas ou cascatas fornecem duas importantes 
informações: 
 
• O ângulo através do qual a deflexão do ar atinge a mínima perda; 
• O perfil do coeficiente de arrasto para o qual a eficiência da cascata pode ser 
estimada. 
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4.7 Cascata de palhetas 
 
Com esse objetivo, podem ser efetuados testes de palhetas em túneis de vento. Esses 
testes são desenvolvidos em um arranjo onde o fluxo de ar é succionado ou soprado através 
de um certo número de palhetas dispostas em forma de uma cascata reta.  
 
 
FIGURA 4.9 – TÚNEL DE UM CASCATA SIMPLES. 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
A altura e comprimento da cascata vão depender da quantidade de fornecimento de 
ar, com o objetivo de tentar eliminar a interferência devido às paredes do túnel. 
 
A cascata é montada sobre uma mesa redonda para que a direção angular relativa para 
a entrada do fluxo no duto possa ser escolhida para um valor desejável. A cascata permite 
realizar teste em uma larga margem de ângulos de incidência. Em túneis mais avançados é 
possível simular a variação da geometria da palheta, espaçamento entre as palhetas e 
disposição dos ângulos. 
 
Fornecimento Ar 
Paredes ajustavéis Cavidades para instrumentos 
transversais 
Cascata 
Tubo Pitot Para o manômetro 
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A secção transversal de três palhetas formando uma cascata reta é mostrada na figura 
4.10, que inclui detalhes de vários ângulos, comprimentos e velocidades associadas ao 
experimento. 
Da figura 4.10 pode-se observar o ângulo de entrada do ar na palheta 1α  e o ângulo 
construtivo do perfil da palheta 1'α . O ângulo 2α  é o ângulo com que o ar sai da palheta e 
2'α  é o ângulo construtivo do perfil da palheta na saída da palheta.1 
 
 
FIGURA 4.10 - CONJUNTO DE PALHETAS EM UMA CASCATA RETA. 
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
O valor do ângulo da palheta θ , sua corda Ch  e o espaçamento Sp  entre as palhetas 
devem ser fixados pelo projetista, e os ângulos de entrada e saída, 1´α  e 2´α , 
respectivamente, serão determinados pela escolha do ângulo de choque ζ .  
 
O ângulo de incidência “inc” é fixado pela escolha de um ângulo de entrada 
disponível do ar 1α  , e portanto, o ângulo de incidência será dado pela equação 4.7. 
                                                 
1
 Considerar a entrada da palheta o mesmo lado com que o ar entra na palheta e a saída da palheta o 
lado onde o ar deixa a palheta. 
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11 ´αα −=inc  (4.7) 
 
A deflexão do ar ε  é a diferença de ângulos entre a entrada e saída do ar, expressa 
pela equação 4.8.  
 
21 ααε −=  (4.8) 
 
A cascata deve desviar o ar a um ângulo tão grande quanto possível com um mínimo 
de perda; o uso da deflexão máxima não é possível por causa das altas perdas devido a 
paradas de 2“stall”. Além disso, lembrando que a palheta de um compressor vai estar 
sujeita a uma grande variação de incidências em condições fora de projeto, a escolha do 
ângulo de incidência deve estar em uma região plana da curva de perdas. 
 
A prática tem demonstrado que existe um ângulo de deflexão que corresponde a uma 
proporção definida da deflexão de “stall”, chamado deflexão nominal ∗ε que corresponde a 
80% do valor do ângulo de deflexão de “stall”. Esse valor foi obtido de teste realizados em 
cascatas e é dependente principalmente da relação Sp/Ch e do ângulo de saída do ar 2α . 
 
Sεε .8,0=
∗
 
(4.9) 
 
A figura 4.11 mostra a dependência da deflexão nominal ∗ε com a relação Sp/Ch e do 
ângulo de saída do ar 2α . O diagrama abaixo é de extrema importância para o projeto das 
palhetas, pois tendo fixado quaisquer dois valores, o terceiro valor correspondente pode ser 
obtido. Ou seja, conhecendo-se os valores de 1β  e 2β , mais o ângulo de saída 2α , pode-se 
determinar a relação Sp/Ch. 
 
                                                 
2
  A condição de “Stall” pode ocorrer à medida que o ângulo de incidência em um dos estágios do compressor 
aumenta. O ângulo de incidência é caracterizado pela diferença entre o ângulo de entrada do ar no rotor e o ângulo de 
saída do ar do rotor. Compressores que tenham um ou mais estágios na condição de “stall” apresentam um 
decréscimo no rendimento.  
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FIGURA 4.11. CURVAS DE DEFLEXÃO.  
FONTE: SARAVANAMUTTO ET AL. (2001). 
 
O comprimento da corda das palhetas vai depender do espaçamento entre as mesmas 
e da quantidade de palhetas existentes em uma fileira do rotor ou estator. Uma relação usual 
entre o comprimento ou altura da palheta “alt” e sua corda pode ser obtida pela equação 
4.10. 
 
3=
Ch
alt
 (4.10) 
 
Tendo determinada a relação Sp/Ch, que será referenciada como uma constante “K” 
obtida através do diagrama 4.11 e assumindo a equação 4.10 para o comprimento da corda, 
o espaçamento entre as palhetas pode ser obtido pela equação 4.11, 
 
sendo K uma constante obtida do diagrama 4.11. 
 
ChKSp *=  (4.11) 
 
O número de palhetas necessárias no conjunto rotor ou estator pode ser obtido pela 
expressão 4.12. 
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rmpasn .2_ pi=  (4.12) 
 
Para escolha do número de palhetas por estágios, é interessante evitar palhetas com 
múltiplos comuns em fileiras sucessivas a fim de reduzir a probabilidade de freqüências de 
ressonância. Uma maneira de fazer isso é através da escolha de um número par de palhetas 
no estator e números primos nas palhetas do rotor. 
 
Outro parâmetro importante para a escolha do projeto e formato da palheta é a 
escolha do ângulo de entrada na palheta 1´α , que pode ser obtido através do ângulo de 
entrada do ar 1α  e da escolha do ângulo de incidência “inc”, normalmente tomado como 
zero ou nulo, e pela equação 4.7 tem-se que 11 ´αα = . 
 
O ângulo de desvio, δ , é a diferença entre o ângulo de saída da palheta e o ângulo de 
saída do ar, entretanto, o ângulo de saída da palheta 2'α  somente pode ser determinado 
depois que o ângulo de desvio do ar, δ , tenha sido determinado. Para determinar o ângulo 
de desvio pode-se utilizar a equação 4.13. 
 
22 ´ααδ −=  (4.13) 
 
Analisando-se a relação entre os ângulos de saída do ar e da palheta é possível 
observar que a diferença entre eles depende principalmente da linha de curvatura da palheta 
e da relação entre o espaçamento das palhetas e a sua respectiva corda ChSp / . 
 
Uma relação empírica para o ângulo de desvio é descrita pela equação 4.14. 
 
( )ChSpm /θδ =  (4.14) 
 
Na qual: 
 






+





=
50
1,0223,0 2
2
α
Ch
a
m  
 
(4.15) 
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e ""a  é a distância da entrada da palheta até o ponto mais alto da curva da superfície 
da palheta, conforme demonstrado na figura 4.10. Geralmente, em uma linha de arco 
circular a relação 





Ch
a2 pode ser tomada igual à unidade. 
 
4.8 Velocidade rotacional e área frontal 
 
Saravanamutto et al. (2001) afirmam que não há equações disponíveis que permitam 
determinar valores apropriados de velocidades. Existem, entretanto, valores sugeridos de 
velocidade na ponta da palheta, velocidades axiais e relações base-ponta para a entrada do 
primeiro estágio. De fato, a área frontal necessária para um dado fluxo de massa será 
calculada assumindo velocidade axial constante e fazendo uso da equação da continuidade. 
A velocidade de rotação do eixo acarreta componentes tangenciais representadas por tU , 
que devem ser da ordem de 350 m/s para que as tensões nas palhetas sejam aceitáveis, 
enquanto a velocidade axial aC  deve estar na média, entre 150 e 200 m/s. A ausência de 
guias de entrada de ar sugere um aumento no número de Mach, por isso um valor para a 
velocidade axial de 150 m/s seria uma escolha aceitável. A relação entre a raiz e a ponta da 
palheta deve estar entre 0,4 a 0,6. Em seu procedimento, Saravanamutto et al. (2001), 
utilizam uma relação de 0,50. 
 
A velocidade de rotação na ponta do eixo é obtida por meio da equação 4.16. 
NrU tt pi2=   (4.16) 
 
Através do diagrama de velocidades apresentado na figura 4.3 pode ser calculada a 
velocidade relativa de entrada, de acordo com a equação 4.17. 
 
22
1 at CUV +=  
(4.17) 
 
Utilizando as expressões apresentadas do cap. 3 para a velocidade sônica no interior 
de um gás  e para o número de  Mach, esses parâmetros podem ser calculados nos diversos 
pontos no interior do compressor. 
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A temperatura final na saída do compressor poderá ser obtida pelo uso da equação 
(3.24), que utiliza a relação de pressões entre a entrada e a saída do compressor e a 
eficiência isentrópica assumida para o compressor. 
 
Rearranjando a equação 3.24, pode-se escrever a equação 4.18. 
 
sk
k
p
p
TT
η
1
01
02
0102
−






=  
 
(4.18) 
 
Rearranjando a equação 4.18 e considerando que 
pC
VTT
2
2
0 +≡ , pode ser calculada a 
temperatura estática do ar na saída do compressor. 
 
p
a
C
C
TT
2
2
022 −=  
 
(4.19) 
 
A pressão estática na saída do compressor pode ser calculada através do rearranjo da 
equação 3.4. 
 
1
02
2
022
−


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


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k
k
T
T
PP  
 
(4.20) 
 
A massa específica ρ , e a área A  na saída do compressor podem ser obtidas pelas 
equações 4.21 e 4.22: 
 
2
2
2 T
P
=ρ   (4.21) 
 
aC
mAs
.2
2 ρ
•
=  
 
(4.22) 
 
Considerando o raio médio ao longo do comprimento da palheta como parâmetro é 
possível calcular a altura das palhetas no último estágio. 
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(4.23) 
 
Os procedimentos descritos até aqui permitem calcular os valores de entrada e saída 
do compressor com base em um raio médio constante.  
 
A metodologia consiste primeiramente em definir os parâmetros gerais do 
compressor, ou seja, os valores de entrada e saída do compressor e posteriormente calcular 
os valores em cada um dos estágios. 
 
Saravanamutto et al. (2001) utilizam uma baixa relação de pressão, com o objetivo de 
manter um baixo custo; além disso, o compressor é projetado sem o uso de guias de 
entrada, e procura-se manterem-se baixos tanto o peso quanto o nível de ruído do 
equipamento. 
 
Para o projeto do compressor são executadas algumas etapas: 
 
• escolha de rotação do eixo e diâmetro do anel de passagem do fluido; 
• determinar o número de estágios necessários, utilizando uma eficiência fixa; 
• calcular os parâmetros de entrada e saída do ar em cada estágio, levando em 
consideração o diâmetro médio da palheta; 
• determinar a variação dos ângulos do escoamento do ar da raiz da palheta até a 
ponta da mesma; 
• estudar os efeitos de compressibilidade; 
• projeto das palhetas, utilizando como base dados obtidos pelo efeito cascata. 
 
4.9 Definição número de estágios 
 
Após determinar os parâmetros de entrada e saída do compressor, Saravanamutto et 
al. (2001) iniciam o estudo individual dos estágios. O primeiro passo é assumir uma 
eficiência politrópica entre estágios.  
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O aumento de temperatura entre estágios ST0∆  pode ser calculado fazendo uso da 
equação 4.5; são sugeridos incrementos de temperatura de 10 a 30 K para compressores 
subsônicos, e de 45 K ou mais para compressores transônicos. 
 
Os ângulos 21 ββ e  podem ser deduzidos através dos triângulos de velocidades da 
figura 4.3.  
 






=
aC
U
arctan1β  
 
(4.24) 
 
A velocidade relativa 1V  com que o ar entra no rotor é obtida a partir da equação 4.25. 
 
Ao calcularmos o ângulo 1β , o próximo passo é obter a velocidade relativa 1V  que 
servirá como parâmetro para obter a velocidade relativa de saída 2V , obedecendo ao 
número de Haller estabelecido para o projeto. 
 
1
1
cos β
aCV =  
(4.25) 
 
Utilizando um número de Haller igual a 0,72 e com a equação 4.26, obtém-se a 
velocidade relativa 2V  com que o ar deixa o rotor. 
 
72,0.12 VV =  (4.26) 
 
O ângulo de saída 2β  do rotor pode ser determinado pela equação 4.27. 
 






=
2
2 arccos V
Caβ   (4.27) 
 
A equação 4.5 permite determinar qual será o aumento de temperatura por estágio, 
sendo tomado como igual à unidade o fator de trabalho realizado λ . 
 
O número de estágios necessários para a configuração do compressor será definido 
por meio da equação 4.28. 
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(4.28) 
 
4.10 Estudo Individual dos Estágios 
 
Após determinar a quantidade de estágios necessária para atingir a pressão desejada, 
o próximo passo consiste em calcular os parâmetros construtivos de cada estágio, 
considerando o raio médio das palhetas. 
 
O projeto do compressor é considerado sem guias de entrada, portanto o ângulo de 
entrada no rotor 1α  combinado com a velocidade axial é igual a zero. 
 
Saravanamutto et al. (2001) utilizam um fator de trabalho realizado λ  que varia ao 
longo dos estágios do compressor e assume o valor de 0,98 para o segundo estágio com um 
decréscimo de 0,05 para os demais estágios, até atingir o valor de 0,83. 
 
A metodologia de cálculo para o primeiro estágio difere suavemente do procedimento 
para os demais estágios. 
 
A componente tangencial da velocidade absoluta 1wC  na entrada do rotor, de acordo 
com o triângulo de velocidade, é determinada pela equação 4.29. 
 
( ) 0tan 11 == αaw CC
 
(4.29) 
 
A componente tangencial da velocidade absoluta 2wC , na saída do rotor é expressa 
pela equação 4.30. 
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(4.30) 
 
O ângulo de entrada do ar a uma velocidade relativa da palheta do rotor corresponde 
a 





=
aC
U
arctan1β , o ângulo de saída do ar a uma velocidade relativa do rotor é expresso 
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por 

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
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 −
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a
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2 arctanβ  e o ângulo de saída do ar a uma velocidade axial do rotor  é 
determinado por 





=
a
w
C
C 2
2 arctanα . 
 
A velocidade relativa com que o ar entra no rotor é dada por ( )11 cos β
aCV = , e a 
velocidade relativa com que o ar deixa o rotor ( )22 cos β
aCV = . 
 
A partir desse ponto podem ser calculadas a pressão e a temperatura do estágio, bem 
como outros valores relevantes. 
 
A pressão de estagnação com que o ar deixa o estágio ( )03P é a mesma pressão de 
estagnação ( )01P com que o ar entra no estágio seguinte, de acordo com a equação 4.31.  
 
( ) ( ) 10103 += nn PP  (4.31) 
 
A pressão de estagnação com que o ar deixa o estágio é então determinada pela 
equação 4.32. 
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(4.32) 
A pressão estática com que o ar deixa o estágio ( )3P , é a mesma pressão 
estática ( )1P  com que o ar entra no estágio seguinte, de acordo com a equação 4.33. 
 
( ) ( ) 113 += nn PP  (4.33) 
 
A pressão estática com que o ar deixa o estágio é então determinada por meio da 
equação 4.34. 
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(4.34) 
 
A partir do segundo estágio, é utilizado o conceito de grau de reação Λ , para a 
determinação dos ângulos de entrada e de saída do estágio. 
 
Para o segundo estágio é adotado um grau de reação de 0,70 e para os demais 
estágios um grau de reação igual a 0,50 (Saravanamutto et al, 2001). 
 
Combinando a equação 4.6 com a equação do aumento de temperatura no estágio, é 
possível obter os valores de 21 ββ e . 
 
Utilizando o triângulo de velocidades é possível obter os ângulos das velocidades na 
entrada e na saída do rotor 





−= 11 tanarctan βα
aC
U
 e  





−= 22 tanarctan βα
aC
U
. 
 
O ângulo de entrada no 2º estágio 1α  é o mesmo ângulo de saída 3α  do 1º estágio, 
igualdade expressa na equação 4.35. 
 
( ) ( )
nn 311 αα =+   (4.35) 
 
A velocidade na saída do estágio é calculada de acordo com a equação 4.36. 
 
( ) ( )
n
a
n
CC
3
3
cos α
=  
 
(4.36) 
 
A temperatura estática de saída no estágio é dada pela equação 4.37. 
 
( ) ( )
Cp
C
TT
nn 2
2
3
033 −=  
(4.37) 
 
Com todos os dados obtidos até o momento é possível determinar parâmetros de 
construção do compressor. Por meio da equação 4.38 pode ser determinada a massa 
específica na saída do ar do estágio. 
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( ) ( )( )
n
n
n TR
P
3
3
3 =ρ  
 
(4.38) 
 
A área frontal de saída do estágio pode ser determinada pela equação 4.39. 
 
( ) ( ) ann C
mAs
3
3 ρ
•
=  
 
(4.39) 
 
A altura das palhetas no estágio é expressa pela equação 4.40. 
 
( ) ( )
rm
As
alt nn pi2
3
=  
 
(4.40) 
 
O raio da ponta da palheta e o raio da raiz são descritos pelas equações 4.41 e 4.42, 
respectivamente. 
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Capítulo 5 
 
Apresentação do Modelo Computacional 
 
O objetivo deste capítulo é descrever os procedimentos utilizados pelo programa 
elaborado para o pré-projeto do compressor axial e os resultados que podem ser obtidos 
através do mesmo.  
 
O programa utilizado foi o Delphi 7.0 e segue o procedimento de cálculo utilizado 
por Saravanamutto et al.(2001) com subrotinas que prevêem algumas condições adversas, 
permitindo alternativas de cálculos para que os resultados obtidos sejam os adequados a 
cada caso. É importante ressaltar que na elaboração de um projeto o projetista pode tomar 
decisões de acordo com sua experiência, ao passo que o programa computacional precisa 
prever as dificuldades que podem surgir durante o processo de cálculo. 
 
5.1 Parâmetros de entrada e saída do compressor 
 
A figura 5.1 é uma turbina a gás em que se pode observar na arte frontal o rotor do 
compressor e as palhetas de cada um dos estágios de fileiras móveis(rotor). Pode-se 
observar a mudança de ângulos ao longo do comprimento da palheta, formando-se uma 
hélice. 
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Figura 5.1. Turbina a gás com destaque para as palhetas do compressor 
 
Ao iniciar o projeto, o usuário deve conhecer os parâmetros básicos do compressor, a 
relação de pressão e a vazão mássica de ar para preencher os dados de projeto, conforme a 
figura 5.2. Inicialmente são sugeridos valores iniciais que podem ser alterados conforme 
necessidade de projeto. O programa foi realizado considerando uma vazão de 20 kg/s para, 
o que corresponde a uma determinada área frontal, para valores de vazão diferentes, o 
programa recalcula novos valores de raio médio. O programa pode ser realizado com 
diferentes valore de raio médio, nesse caso um novo valor de vazão será calculado. Em 
suma, para valores de raio ponta da palheta e raio da base da palheta diferentes dos 
sugeridos, preencher o campo “Vazão de ar” com “zero”, que o programa automaticamente 
calcula o valor da vazão mássica. Acionar o botão “Calcular” para obtenção dos valores e o 
botão “Limpar” para simular novos cálculos. 
 
 
Figura 5.2. Painel dos dados de entrada do programa computacional. 
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A figura 5.3 apresenta o painel de resultados, em que são apresentados os valores da 
pressão de entrada e saída, temperatura de entrada e saída de cada estágio, pode-se notar 
que a pressão de saída (P03) de um estágio é igual a pressão de entrada (P01) do estágio 
seguinte. A quantidade de estágios necessária para o projeto também é mostrada. Ao 
acionar o botão “Resultados_Estágios” pode-se observar uma série de valores pertinentes a 
cada um dos estágios como: densidade do ar, potência requerida por cada estágio, exergia 
adquirida pelo fluido, quantidade de palhetas do rotor e do estator assim como a altura das 
palhetas de cada estágio. Pode-se observar que a quantidade de palhetas no estator é sempre 
um número par, ao passo que a quantidade de palhetas no rotor é sempre um número primo, 
esses valores são escolhidos propositalmente para evitar freqüências de ressonância. 
 
 
Figura 5.3. Painel das pressões de entrada e saída de cada estágio. 
A figura 5.4 apresenta o painel de velocidades em cada um dos estágios, no qual são 
apresentadas as velocidades tangenciais de entrada e saída do rotor CW1 e CW2 
respectivamente, as velocidades relativas de entrada e saída do fluido V1 e V2 e as 
velocidades absolutas de entrada no rotor C1 e velocidade absoluta de saída do estator C3. 
Ao acionar o botão “Triângulo de Velocidades”, pode-se estudar os ângulos de entrada e 
saída do rotor, assim como suas respectivas velocidades. Da figura do triângulo de 
velocidades pode-se notar ainda a deflexão do fluido ou seja, a diferença entre os ângulos 
de entrada e saída do ar ( )21 ββ −  e que para um ângulo de entrada do ar 1β  fixo, uma 
diminuição no ângulo de saída do ar do rotor 2β  irá resultar em um ângulo de deflexão 
maior, número de Haller menor e finalmente em compressores menos eficiente. 
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Figura 5.4. Painel de velocidades e triângulo de velocidades. 
 
A figura 5.5 a seguir apresenta os valores dos ângulos de entrada e saída do rotor em 
cada estágio ( )21 ββ −  e os valores dos ângulos de entrada e saída do estator ( )21 αα − . 
Esses valores servirão como parâmetro para cálculos dos perfis das palhetas tanto do rotor 
como do estator. 
 
 
Figura 5.5. Painel dos ângulos de entrada e saída do fluido. 
 
A figura 5.6 apresenta os valores de potência consumida por estágio do compressor, a 
exergia adquirida pelo fluido, a irreversibilidade do estágio, que é a diferença entre a 
potência requerida pelo compressor e a exergia adquirida pelo fluido, e a eficiência 
exergética do estágio. Os valores de exergia e irreversibilidade são valores importantes que 
permitem identificar o rendimento do estágio. 
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Figura 5.6. Painel de rendimento dos estágios. 
 
A figura 5.7 apresenta o painel de palhetas do rotor e estator. Nesse painel estão os 
valores da altura das palhetas, do espaçamento, da corda e da quantidade de palhetas em 
cada um dos estágios. Dois parâmetros que merecem destaque são: a altura das palhetas que 
diminuem conforme o fluido avança pelos estágios devido ao aumento de densidade, e a 
quantidade de palhetas do rotor que é sempre um número primo e a quantidade de palhetas 
do estator que é sempre um número par. Os valores da quantidade de palhetas do rotor e 
estator são assim sugeridos, primos no rotor e pares no estator para evitar problemas de 
freqüência de ressonância como discutido anteriormente. 
 
 
Figura 5.7. Painel das palhetas do rotor e estator. 
As figuras 5.8 a 5.10 fazem parte de um mesmo painel que apresenta a evolução da 
temperatura pelo aumento de pressão, figura 5.8; a disposição dos ângulos de entrada e 
saída do ar do rotor e estator em cada um dos estágios, figura 5.9 e a variação dos ângulos 
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do perfil das palhetas do segundo estágio subdividido em várias partes representado na 
figura 5.10. 
 
 
Figura 5.8. Painel da evolução da temperatura x pressão 
 
 
Figura 5.9. Painel dos ângulos de entrada e saída do ar nos estágios. 
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Figura 5.10. Painel da variação do raio do segundo estágio. 
 
A figura 5.11 é um painel de propriedades termodinâmicas geradas pelo programa em 
que as propriedades como entalpia, entropia, volume específico, energia interna e exergia 
estão referenciadas a 298,15 K e 101,325 kPa. 
 
 
Figura 5.11. Painel de propriedades termodinâmicas. 
 
A última figura 5.12 do painel do programa apresenta os valores do número de Haller 
em cada um dos estágios que serve como parâmetro para análise da taxa de difusão em cada 
um dos estágios, lembrando que dados experimentais anteriores sugerem Haller maior ou 
igual a 0,70. Do triângulo de velocidade pode-se compreender melhor a taxa de difusão de 
cada estágio. Ao acionar o botão “Mostrar Resultados”, uma lista com valores globais do 
compressor é apresentada, além de valores adimensionais do teorema dos PI’s. 
 
86 
 
Figura 5.12. Painel de valores globais do compressor. 
 
Após a entrada dos dados iniciais, utilizando unidades do Sistema Internacional, 
exceção da rotação do eixo, que é dada em “rotações por minuto”, unidade essa que é 
automaticamente convertida para hertz, pode ser acionado o controle “Calcular” disponível 
na figura 5.2, para que programa calcule os parâmetros de entrada e saída do compressor. 
 
A razão entre os calores específicos 
v
p
C
C é tomada como constante, portanto 
4,1=k . 
 
O fluido de referência é ar atmosférico, sua massa molecular é 
kmolkJM ar /961,28= , e a constante universal dos gases )./(314,8 kmolKkJR =  
 
A seqüência de cálculos efetuada pelo programa é descrita a seguir.  
 
A pressão de saída do compressor P02 obtida pelo produto entre a pressão de entrada 
P01 e a relação de pressão desejada. 
 
Para determinar a temperatura de saída do ar do compressor pode-se fazer uso da 
equação 4.18, haja vista que o valor de calor específico é constante e igual a 1,4 e a 
eficiência politrópica já foi determinada. 
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As temperaturas e pressões estáticas de entrada e saída dos estágios são calculadas 
pelo uso adequado das equações 4.19 e 4.20 respectivamente, alterando-se apenas seu 
subíndice: 
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A densidade do ar na entrada e saída do compressor é calculada pelo uso coerente da 
equação 4.21: 
 
2
2
2 T
P
=ρ   (4.21) 
 
Nesse ponto o programa faz uso de uma estrutura de decisão na qual o valor do fluxo 
será determinado. De fato, os valores do raio da ponta e da base da palheta foram sugeridos 
por Saravanamutto et al. (2001) para um fluxo mássico de 20 kg/s. 
 
O projetista entretanto pode optar por zerar o campo “Vazão de ar” disposto na figura 
5.2 que estabelece os valores de projeto. Nesse caso, o programa calcula a vazão de ar 
adequada para os parâmetros requisitados. Caso o projetista opte por um fluxo de ar 
diferente de 20 kg/s, o programa recalcula os valores do raio da ponta e da base da palheta 
para a nova vazão, mantendo uma relação de raio 5,0=
t
r
r
r
, nesse caso os valores 
referentes aos campos raio da ponta e raio da base pode ser mantido ou zerado, que o 
programa recalcula e insere novos valores.  
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Conhecido os valores dos raios da ponta e da base o programa calcula o valor médio 
entre eles. A velocidade rotacional na ponta do eixo assim como a velocidade que considera 
o raio médio é calculada pelo uso adequado equação 4.16 alternando apenas seus 
subíndices: 
 
NrU tt pi2=   (4.16) 
 
Nessa equação N  é a freqüência em hertz, entretanto como a velocidade de rotação 
foi iniciada em rotações por minuto, o programa automaticamente faz a conversão para que 
se obtenha um valor em hertz. 
 
Tendo calculado a velocidade na periferia do eixo e conhecendo a velocidade axial, o 
programa faz cálculo da velocidade relativa de entrada do ar tV1  no rotor através da 
equação 4.17: 
22
1 att CUV +=  
(4.17) 
 
Sendo aC  a velocidade axial ao longo do compressor. 
 
O próximo parâmetro a ser determinado é o valor da velocidade sônica c  pela 
equação 3.29 e o número de Mach pela equação 3.30 respectivamente. O número de Mach 
é a razão entre a velocidade relativa com que o ar entra no rotor e a velocidade sônica do 
fluido. O valor do número de Mach permite determinar se o fluxo é transônico ou 
subsônico. 
 
Equação 3.29 para cálculo da velocidade sônica do fluido. 
kRTkpvc ==   (3.29) 
 
Equação 3.30 para cálculo do número de Mach. 
c
VM =  (3.30) 
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O ângulo de entrada do fluido no rotor 1β  é calculado pela equação 4.24 
considerando o raio médio entre as palhetas, por isso o valor da velocidade é a média 
conforme equação abaixo. 
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
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a
m
C
U
arctan1β  
 
(4.24) 
 
As velocidades relativas de entrada e saída do fluido no rotor e estator 
respectivamente são calculadas pelas equações 4.25 e 4.26, lembrando que para o cálculo 
global inicial, o programa utiliza um número de Haller cujo valor é de 0,72 para que a 
deflexão do fluxo de ar no rotor seja possível. 
 
1
1
cos β
aCV =  
(4.25) 
 
72,0.12 VV =  (4.26) 
 
O ângulo de saída do fluido no rotor 2β  é calculado pela equação 4.27. 
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O parâmetro seguinte a ser determinado é o aumento médio de temperatura por 
estágio sT∆ , obtido pela equação 4.5. Por conveniência de cálculo, o valor obtido é 
arredondado para o número inteiro mais próximo e o fator de trabalho realizado, λ , não 
influencia nos cálculos, pois nesse momento é referenciado igual a 1. 
 
p
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T
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0
ββλ −
=∆  (4.5) 
 
Sendo λ  o coeficiente de trabalho realizado e pC  o calor específico do fluido. 
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Outros parâmetros de saída, como temperatura estática, pressão estática, área frontal 
de saída, densidade do ar, altura das palhetas e outros são calculados da mesma forma que 
foram calculados na entrada do compressor, alternado apenas seus subíndices. 
 
Finalmente, para análise de parâmetros iniciais, a quantidade de estágios necessária 
para essa configuração é calculada com auxílio da equação 4.28. 
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(4.28) 
 
Diversos parâmetros calculados por meio do processo descrito são armazenados em 
arquivo e estão disponíveis para consulta no ANEXO I. 
 
De fato, os valores calculados até esse ponto tinham como objetivo principal 
determinar a quantidade de estágio necessária para o compressor, para iniciar o cálculo 
individual dos estágios. 
A tabela 5.1 compara os valores de entrada e saída do compressor obtidos pelo 
programa computacional com os valores apresentados por Saravanamutto et al.(2001). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabela 5.1 -Tabela comparativa dos resultados fornecidos por Saravanamutto x resultados obtidos pelo 
programa computacional. 
 
 Grandezas 
 P01[kPa] P02[kPa] P1[kPa] P2[kPa] 
Saravanamutto 101,0 419,0 87,9 383,8 
Programa  101,0 419,2 87,9 384,0 
 1ρ [m3/kg] 2ρ [m3/kg] 1T [K] 2T [K] 
Saravanamutto 1,106 3,03 276,8 441,3 
Programa  1,106 3,03 276,8 441,3 
 1β [º] 2β [º] 1V [m/s] 2V [m/s] 
Saravanamutto 60,64 47,01 305,9 220,0 
Programa  60,63 47,05 305,8 220,2 
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5.2 Resolução estágio a estágio 
 
Após determinar os parâmetros iniciais para o pré-projeto do compressor, o programa 
irá determinar as condições de projeto em cada um dos estágios. Para isso, algumas 
variáveis são armazenadas no programa em forma vetorial, caso do fator de trabalho 
realizado λ  , e do grau de reação Λ  . Cada uma das variáveis foi dimensionada para 
armazenar até 20 valores, que é o número máximo de estágios previsto para o cálculo do 
compressor. 
 
O vetor de trabalho realizado λ  é inicializado da seguinte maneira: para o primeiro 
estágio igual a 0,98, para o segundo estágio, seu valor é igual a 0,93 e a partir do terceiro 
estágio o valor sofre um decréscimo de 0,05, até atingir o valor de 0,83, conforme ilustrado 
pela  representação vetorial abaixo, para um compressor de sete estágios. 
 
 [ ]83,0;83,0;83,0;83,0;88,0;93,0;98,0=λ  
 
O vetor que representa os valores do grau de reação Λ  é inicializado com o valor de 
0,70 para o primeiro estágio, e 0,50 para os demais estágios, conforme representação 
vetorial abaixo. 
 
[ ]50,0;50,0;50,0;50,0;50,0;50,0;70,0=Λ  
 
O cálculo do aumento de temperatura para cada estágio é efetuado de modo que o 
aumento de temperatura no primeiro estágio é igual ao aumento de temperatura no último 
estágio.  
 
Os valores são determinados pela equação 5.1. 
 
 ( ) ( )( ) 10*10/_/01020 estNTTroundT S −=∆  5.1 
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Conhecido o aumento de temperatura por estágio, o programa inicia uma seqüência 
de cálculos para determinar os ângulos de entrada e saída do ar das palhetas móveis 1β  e 2β  
em cada estágio e as velocidades relativas de entrada e saída do ar 1V  e 2V  em cada estágio. 
O valor do ângulo de deflexão também é calculado pela diferença entre o ângulo de entrada 
do ar no rotor e o ângulo de saída do ar do rotor conforme equação 5.2. 
 
( )21 ββε −=  5.1 
 
A seguir o número de Haller é determinado em cada um dos estágios, e se o número 
de Haller ficar abaixo de 0,70, significa um alto valor de deflexão do fluido para resolver 
esse problema o programa inicia um processo iterativo no qual o ângulo o valor do ângulo 
epsilon sofre decremento de 0,5 graus, calcula-se um novo valor de ângulo de saída do ar 
do rotor 2β  sendo que o ângulo de entrada do ar 1β  é fixo; esse procedimento é efetuado 
até que o número de Haller atinja um valor maior ou igual a 0,70. O fenômeno de deflexão 
do fluido pode ser estudado observando a figura 4.4 do triângulo de velocidades. Com a 
mudança nos valores dos ângulos de saída do ar do rotor há a necessidade de recalcular 
novos valores de aumento de temperatura por estágio conforme equação 4.5. 
 
Após a correção de temperatura, o programa calcula os valores dos ângulos de 
entrada e saída do ar do estator, as velocidades relativas de entrada e saída do ar em cada 
estágio, pressões e temperaturas dinâmicas e estáticas, as áreas de escoamento em cada um 
dos estágios e altura das palhetas. 
 
Comparando os valores obtidos na tabela 5.2 e 5.3 pelo procedimento adotado por 
Saravanamutto et al.(2001), pode-se perceber que os valores gerados pelo desenvolvimento 
do programa computacional estão próximos aos valores apresentados no presente trabalho. 
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 Saravanamutto [2001] Programa Computacional 
Estágio 
1β [º] 2β [º] 1α [º] 2α [º] 1β [º] 2β [º] 1α [º] 2α [º] 
1 60,64 51,67 0 27,14 60,73 51,06 0 28,33 
2 57,70 42,19 11,06 41,05 57,69 40,73 11 42,47 
3 50,92 28,63 28,63 50,92 51,24 26,83 28 51,80 
4 51,38 27,71 51,38 27,71 51,72 28,19 27 51,13 
5     51,72 28,19 27 51,13 
6     51,72 28,19 27 51,13 
7 50,98 28,52 50,98 28,52 49,99 28,61 30 50,91 
Tabela 5.2 -Tabela comparativa de ângulos fornecidos por Saravanamutto x resultados obtidos 
pelo programa computacional. 
 
 Saravanamutto [2001] Programa Computacional 
Estágio P01 
[kPa] 
P03 
[kPa] 
T01 
[K] 
T03 
[K] 
P01 
[kPa] 
P03 
[kPa] 
T01 
[K] 
T03 
[K] 
1 101,0 124,9 288 308 101,0 126,2 288 309 
2 124,9 159,9 308 333 126,2 164,4 309 336 
3 159,9 199,2 333 357 164,4 208,1 336 362 
4 199,2 244,7 357 381 208,1 254,9 362 386 
5 244,7 296,8 381 405 254,9 308,5 386 410 
6 296,8 356,0 405 429 308,5 369,2 410 434 
7 356,0 419,2 429 453 369,2 428,3 434 455 
Tabela 5.3 -Tabela comparativa de pressão e temperatura fornecidos por Saravanamutto x resultados 
obtidos pelo programa computacional. 
 
A figura 5.2 apresenta o número de Haller em cada estágio que é um parâmetro 
importante para análise do processo de difusão no compressor ao longo dos estágios. Como 
discutido anteriormente, o número de Haller é sugerido maior igual a 0,70. Pode-se 
observar que em todos os estágios, o programa atingiu valores maiores que 0,70. 
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FIGURA 5.13 EVOLUÇÃO DO NÚMERO DE HALLER 
 
A tabela 5.4 apresenta alguns valores adicionais característicos do rotor que o 
programa é capaz de gerar, pode-se observar que o número de palhetas no rotor é sempre 
um número primo para que as freqüências de ressonância possam ser evitadas. 
 
Programa Computacional 
Estágio alt1 [mm] Ch [mm] Sp [mm] N_pas  
1 113,10 37,70 67,50 13 
2 96,80 32,30 35,30 29 
3 81,85 27,30 21,30 47 
4 69,00 23,00 18,70 53 
5 59,70 19,90 16,20 61 
6 52,10 17,40 14,10 73 
7 46,10 15,40 15,30 67 
 
Tabela 5.4 -Tabela de valores construtivos das palhetas rotor. 
 
5.3 Projeto das palhetas 
 
Foi implementada uma subrotina para determinar os parâmetros necessários para a 
geometria das palhetas de cada estágio; a subrotina conduz os cálculos do primeiro ao 
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último estágio, sendo limitada a um máximo de 20 estágios, o qual também pode ser 
alterado. 
 
O ângulo de entrada da palheta ´1α  é o mesmo que o ângulo de entrada do ar 1α  
devido à ausência das guias de entrada para o primeiro estágio; os valores estão dispostos 
na forma vetorial e já foram calculados anteriormente. 
 
O ângulo de deflexão do ar ∗ε  está na forma vetorial e corresponde à diferença entre 
os ângulos 1β  e 2β . 
 
As curvas de deflexão entre o ∗ε  e o ângulo de saída do ar 2α , são calculadas de 
acordo com a figura 5.1, e as subrotinas para determinação de propriedades termodinâmicas 
de gases foram elaboradas por Llagostera (1995). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
FIGURA 5.14 CURVAS DEFLEXÃO 
 
O ângulo δ  é o ângulo de desvio obtido a partir da diferença entre o ângulo de saída 
do ar das palhetas fixas e o ângulo de saída das palhetas móveis, os valores são obtidos para 
cada estágio e dispostos na forma vetorial.   
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A constante m  para construção da geometria da palheta é calculada através da 
equação 4.15, bem como os valores do ângulo θ  , da corda Ch  das palhetas, do 
espaçamento Sp  entre elas e finalmente da quantidade de palhetas necessárias para cada 
estágio. 
 
5.4 Variação do raio 
 
Com todos os parâmetros necessários para a construção da palheta, levando-se em 
conta o raio médio da palheta, foi adicionada ao programa uma subrotina que permite a 
divisão entre o raio da ponta e o raio da raiz em várias partes, para que se possa obter uma 
distribuição dos valores dos ângulos necessários para a construção da geometria das 
palhetas. 
 
Os valores calculados são os ângulos de entrada e saída do ar nas palhetas móveis e 
nas palhetas fixas; entretanto, outros valores, como as correspondentes velocidades, 
poderiam ser facilmente introduzidos e calculados.  
 
5.5 Geração propriedades termodinâmicas 
 
O fluido de referência, como mencionado anteriormente, é o ar atmosférico. Para 
determinação das propriedades termodinâmicas foi considerada a hipótese de gás ideal, 
considerando a variação do calor específico com a temperatura. No caso da entropia foi 
considerada a variação da propriedade com a temperatura e com a pressão. 
 
As propriedades termodinâmicas do ar são determinadas em cada ponto por meio de 
subrotinas computacionais específicas, utilizando o método de Newton modificado para a 
solução de sistema de equações não lineares. As propriedades dos gases são determinadas 
de acordo com as correlações apresentadas por Rivkin (1988), e outras correlações 
polinomiais implementadas para aproximar os valores contidos nas tabelas JANAF (Chase, 
1986).  
 
As propriedades termodinâmicas dos gases são basicamente determinadas a partir de 
correlações polinomiais para a avaliação do calor específico, sendo a seguir determinados 
os valores da entalpia, da entropia e da exergia, usando como referência básica as tabelas 
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JANAF. Em todos os algoritmos foi considerada a dependência das propriedades em 
função da temperatura, e não foram utilizados valores médios de calor específico para os 
cálculos, como descrito por Llagostera e Walter (1995). 
 
As variáveis de operação do compressor foram calculadas utilizando a eficiência 
isentrópica. Assim, fornecendo-se a composição do ar, as condições de pressão e 
temperatura na entrada de cada estágio, a relação de pressões e a eficiência isentrópica, foi 
possível determinar o estado do ar na saída dos estágios. Esse cálculo envolve 
procedimentos iterativos, pois o uso da eficiência isentrópica demanda a determinação do 
estado ideal que seria obtido se o processo de compressão fosse isentrópico. Desse estado 
conhece-se a entropia e a pressão, e a partir desses dados é necessário determinar a entalpia 
correspondente. As propriedades dos gases são determinadas em função de sua pressão e 
temperatura, ou seja, é necessário encontrar a temperatura para a qual a entropia da mistura 
corresponde ao valor desejado. Isso exige o uso de métodos de solução de equações não 
lineares. Então, com o valor da eficiência isentrópica determina-se a entalpia do estado real 
na saída do estágio. Desse modo, a partir da pressão e da entalpia da mistura (ar 
atmosférico) foi determinado o estado, e consequentemente, as demais propriedades 
termodinâmicas. Os valores da exergia de fluxo nas entradas e saídas são calculados em 
cada um dos estágios através do uso das equações 3.13 e 3.14. 
 
A potência requerida pelo compressor entre o primeiro e último estágio é 
determinada, assim como a potência consumida em cada um dos estágios. As exergias de 
fluxos foram calculadas, o que permite ao programa determinar qual a exergia destruída e o 
rendimento exergético do compressor, comparado com o rendimento isentrópico do 
mesmo. A irreversibilidade verificada no compressor e nos estágios é determinada, 
permitindo ao projetista avaliar quais parâmetros devem ser alterados para melhorar a 
eficiência exergética da máquina. 
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Capítulo 6 
 
Estudo de Casos 
 
Este capítulo tem como objetivo a apresentação da influência de diversos parâmetros 
de projeto de compressores, utilizando a metodologia utilizada por Bathie (1995), que está 
fundamentada na utilização do teorema dos PI’s. 
 
A abordagem de análise tem como parâmetro a potência consumida pelos 
compressores e a destruição de exergia. São apresentados gráficos e tabelas. 
 
O procedimento de cálculo utiliza uma análise adimensional de algumas variáveis as 
quais o rendimento do compressor está sujeito. Resultados empíricos têm demonstrado que 
o rendimento de compressores axiais pode ser determinado pelas seguintes grandezas: 
 
Grandezas dimensionais 
Temperatura de entrada 01T  
Pressão de entrada 01P  
Calor específico a pressão constante pC  
Diâmetro D  
Velocidade do eixo U  
Fluxo mássico do gás m  
Pressão de saída 01P  
Temperatura de saída 02T  
Viscosidade absoluta gás µ  
Densidade de entrada ρ  
 
Tabela 6.1: Grandezas adimensionais 
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Dentre as grandezas acima, Bathie (1995) seleciona algumas variáveis para obtenção 
de parâmetros adimensionais. 
 
6.1 Análise por teorema dos PI’s 
 
Grandezas adimensionais  
01
1 TC
ND
p
=pi  N  
DP
TCm p
01
01
2 =pi  m  
01
02
3 P
P
=pi  02P  
01
02
4 T
T
=pi  02T  
Tabela 6.2: Equações teorema PI’s 
 
Observando cada um dos termos adimensionais podemos concluir que: 
 
1pi  Representa o número de Mach na ponta do rotor, D  é o diâmetro do rotor e 
01TC p  é o termo referente à velocidade sônica. 
 
2pi  Representa o parâmetro do fluxo de massa e é função do número de Mach do 
fluxo de entrada do compressor. 
 
3pi  Representa a relação de pressão total. 
 
4pi  Representa a mudança de temperatura ao longo do compressor. 
 
Para analisar o efeito das equações adimensionais sobre a potência consumida pelo 
compressor, alterar-se apenas um dos parâmetros enquanto os outros valores permanecem 
inalterados. 
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A primeira variável a ser analisada neste estudo será a influência que a velocidade 
rotacional exerce sobre a potência exigida pelo compressor. Para essa análise, as 
características do compressor estão descritas na tabela 6.3. 
 
Pressão (kPa) 101,325  Velocidade Axial (m/s) 150 
Temperatura (K) 298,15  Raio Base (m) 0,1131 
Relação Pressão 8  Raio Ponta (m) 0,2232 
Eficiência Politrópica 0,90  Ângulo Entrada do ar ( º ) 0 
Tabela 6.3 – Parâmetros de entrada no compressor 
 
A tabela 6.4 e a figura 6.1, apresentam os resultados obtidos para compressores de 
fluxo axial conforme parâmetros descritos na tabela 6.3. Os cálculos foram efetuados com o 
auxílio da equação 
01
1 TC
ND
p
=pi , que varia a velocidade rotacional do rotor. Os resultados 
mostram que baixas velocidades resultam em um consumo maior de potência por parte do 
compressor e maiores perdas por irreversibilidades. Abaixo de 13000 rpm, o 
comportamento do fluxo é subsônico(Mach<1) e acima de 13000 rpm, o fluxo passa a ser 
transônico.  
 
Rotação RPM 9000 11000 13000 16000 19000 21000 
1pi  0,0930 0,1136 0,1343 0,1653 0,1963 0,2169 
Potência Consumida (kW) 5683,71 5175,6 5683,71 5358,21 5033,81 5074,30 
Variação Exergia (kJ/kg-K) 5243,41 4771,8 5245,20 4944,50 4644,30 4684,20 
Irreversibilidade (kJ/kg-K) 440,30 403,8 438,52 413,71 389,50 390,04 
Número Mach 0,77 0,89 1,01 1,20 1,40 1,53 
Vazão Ar (kg/s) 19,45 19,45 19,45 19,45 19,45 19,45 
Tabela 6.4 – Efeito da velocidade rotacional 
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FIGURA 6.1 – EVOLUÇÃO POTÊNCIA E EXERGIA PELA VELOCIDADE ROTACIONAL ROTOR  
 
A próxima variável a ser analisada é a influência da vazão mássica sobre o 
desempenho do compressor. Para esse caso, as características do compressor são descritas 
na tabela 6.5: 
 
Pressão (kPa) 101,325  Velocidade Axial (m/s) 150 
Temperatura (K) 298,15  Eficiência Politrópica 0,90 
Relação Pressão 8  Ângulo Entrada do ar ( º ) 0 
Rotor (RPM) 15000    
Tabela 6.5 – Dados Entrada para projeto de compressor 
 
A tabela 6.6 e a figura 6.2 apresentam os valores obtidos para a configuração de 
compressores axiais, utilizando como base a segunda equação adimensional sugerida por 
Bathie (1995), 
DP
TCm p
01
01
2 =pi . A velocidade do rotor escolhida para esse modelo foi de 
15000 RPM. A potência consumida pelo compressor cresce consideravelmente com o 
aumento da vazão. De fato, esse é um resultado esperado da análise da primeira lei da 
Termodinâmica, que associa a potência do compressor com a diferença de entalpia e o 
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fluxo mássico. A irreversibilidade do sistema, ou seja, a destruição de exergia apresenta 
aumentos significativos com o aumento da vazão. A vazão do fluido não apresenta 
nenhuma influência sobre o número de Mach, que permanece constante. 
 
Vazão Ar (kg/s) 10 15 20 25 30 35 
2pi  222,1 272,0 309,8 351,1 384,7 415,5 
Potência Consumida (kW) 2152,34 4115,64 5581,87 6546,69 7856,03 8801,38 
Variação Exergia (kJ/kg-K) 1979,1 3795,54 5152,06 6039,49 7249,77 8122,02 
Irreversibilidade (kJ/kg-K) 173,24 320,11 429,81 507,21 606,27 679,36 
Número Mach 0,87 1,02 1,14 1,27 1,37 1,47 
Raio Ponta (m) 0,1622 0,1986 0,2262 0,2564 0,2809 0,3034 
Raio Base (m) 0,0811 0,0993 0,1131 0,1282 0,1404 0,1517 
Tabela 6.6 – Efeito da vazão mássica sobre o desempenho compressor 
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FIGURA 6.2 – EVOLUÇÃO POTÊNCIA E EXERGIA PELA VAZÃO MÁSSICA 
 
A análise da influência da relação de pressão, ou seja, a razão entre a pressão de saída 
e a pressão de entrada constitui a próxima comparação. As características para a análise 
dessa configuração são apresentadas na tabela 6.7. 
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Pressão (kPa) 101,325  Velocidade Axial (m/s) 150 
Temperatura (K) 298,15  Raio Base (m) 0,1131 
Eficiência Politrópica 0,90  Raio Ponta (m) 0,2232 
Rotor (RPM) 15000  Ângulo Entrada do ar ( º ) 0 
Tabela 6.7 – Dados Entrada para projeto de compressor 
 
A tabela 6.8 e a figura 6.3 apresentam os valores obtidos a partir da equação 
01
02
3 P
P
=pi , para a configuração de compressores axiais. Uma das principais características 
de compressores é justamente a capacidade de atingir altas relações de pressões. Em um 
primeiro momento, pode-se entender que o ideal é que o compressor atinja uma relação de 
pressão tão alta quanto possível, entretanto atenção deve ser voltada para o fato de que 
quanto maior a relação de pressão, maior será a potência requerida pelo compressor para a 
realização de trabalho. A irreversibilidade do sistema aumenta significativamente ao passo 
que a relação de pressão aumenta.  
 
Relação Pressão 4 8 12 16 20 25 
3pi  4 8 12 16 20 25 
Potência Consumida (kW) 3287,84 5581,87 6935,20 7932,07 8939,79 9958,30 
Variação Exergia (kJ/kg-K) 3019,38 5152,06 6412,73 7342,37 8282,80 9234,00 
Irreversibilidade (kJ/kg-K) 268,46 429,81 522,47 589,70 656,99 724,30 
Número Mach 1,14 1,14 1,14 1,14 1,14 1,14 
Vazão Ar (kg/s) 19,45 19,45 19,45 19,45 19,45 19,45 
Tabela 6.8 – Efeito da relação de pressão sobre o desempenho compressor 
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FIGURA 6.3 – EVOLUÇÃO POTÊNCIA E EXERGIA PELA RELAÇÃO PRESSÃO. 
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Capítulo 7 
 
Conclusão 
 
Os resultados obtidos através do programa computacional implementado foram 
satisfatórios quando comparados com os resultados obtidos por Saravanamutto et al.(2001). 
As pequenas diferenças entre os resultados não comprometem a confiabilidade do 
procedimento de cálculo do programa, detalhado no capítulo 5. 
 
Além de calcular as dimensões para a palheta considerando o raio médio, o programa 
está apto a calcular as dimensões de construção da palheta desde a base até a ponta da 
palheta subdividindo-se a diferença entre base e ponta em várias partes, obtendo-se dessa 
forma dados de um perfil discretizado que facilitarão sua manufatura.  
 
A tabela I.1 apresenta os valores relevantes do projeto do compressor, dando atenção 
aos resultados da quantidade de palhetas do estator (valores pares) e a quantidade de 
palhetas do rotor (valores ímpares). Esse método é utilizado com a intenção de evitar a 
probabilidade de freqüências de ressonância. Os valores da potência exigida em cada 
estágio pelo compressor e a variação de exergia adquirida pelo fluido pode ser observada 
pela tabela I.1 e pelas figuras I.3. Pode-se observar também a destruição de exergia em cada 
estágio. 
 
Os resultados obtidos a partir da figura I.1 apresentam uma diminuição na altura das 
palhetas conforme se avança pelo número de estágios do compressor. Uma diminuição na 
altura das palhetas simboliza uma redução da área transversal de cada estágio, que irá 
produzir uma maior energia de pressão para um fluxo constante. 
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A tabela I.2 apresenta a subdivisão do raio das palhetas em 10 partes variando da base 
até a ponta da palheta. Os valores dos ângulos de entrada e saída do ar em cada estágio e 
em cada posição do raio estão disponíveis na tabela I.2 e na figura I.5. 
 
Os estudos de caso sugerido por Bathie (1995), utilizando o teorema dos PI´s, 
serviram como base para analisar a influência de parâmetros como velocidade rotacional, 
vazão mássica, relação de pressão e temperatura de entrada do fluido exercem sob o 
desempenho do compressor. 
 
Através da análise dos mapas de compressores, pode-se notar que as duas principais 
instabilidades de sistema de compressão são: a instabilidade rotacional que provoca ondas 
que se propagam ao longo do compressor na direção radial tanto do rotor como do estator. 
A segunda e não menos importante instabilidade é a chamada instabilidade de “surge” 
decorrente da oscilação de fluxo ao longo do compressor, principalmente para baixos 
valores de fluxo. 
 
A definição do ponto de “stall” ou de “surge” em compressores tem se mostrado 
como uma das tarefas mais difíceis de ser alcançada. Um estudo experimental se faz 
necessário para determinar o ponto crítico de cada estágio e determinar qual a melhor 
condição de operação. De fato, cada compressor possui seu próprio mapa característico 
obtido através de resultados empíricos. 
 
As figuras II.1 e II.2, apresentam o comportamento de cada um dos 10 estágios 
operando a diferentes velocidades rotacionais e fluxos de massa, através dos mapas dos 
compressores é possível observar os pontos de “stall” e de “surge” de cada estágio. 
 
Os valores e resultados obtidos comprovam a importância de uma análise prévia de 
um projeto para compressores axiais; o programa computacional permite essa análise. 
Como sugestão para trabalhos futuros, a coleta de dados experimentais para determinar 
mapas de compressores com a intenção de evitar a operação sob condições instáveis pode 
ser de grande ajuda na concepção do projeto. 
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ANEXO I 
 
Resultados 
 
 
Temperatura Entrada 288 K Rotação Eixo 15000 rpm 
Pressão Entrada 101,325 kPa Velocidade Axial 150 m/s 
Relação Pressão 4,15 Raio Ponta  0,2262 m 
Eficiência Politrópica 0,90 Raio Base 0,1131 m 
 
Estágio N_pás_rotor N_pás_estator 
Altura Palhetas 
Rotor (mm) 
Altura Palhetas 
Estator (mm) Haller 
1 13 20 112,67 96,45 0,78 
2 29 36 96,45 81,55 0,71 
3 47 60 81,55 68,74 0,70 
4 53 66 68,74 59,46 0,70 
5 61 76 59,46 51,91 0,70 
6 73 86 51,91 45,91 0,70 
7 67 78 45,91 41,29 0,73 
 
Estágio 1α
 ( º ) 2α ( º ) 1β ( º ) 2β ( º ) Temperatura Saída T03 (K) 
1 0,00 28,33 60,73 51,06 309 
2 11,00 42,47 57,69 40,73 336 
3 28,00 51,80 51,24 26,83 362 
4 27,00 51,13 51,72 28,19 386 
5 27,00 51,13 51,72 28,19 410 
6 27,00 51,13 51,72 28,19 434 
7 30,00 50,91 49,99 28,61 455 
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Estágio 
Pressão Saída 
P03 (kPa) T∆  
Potência 
consumida (kW) 
Variação Exergia  
(kW –K) 
Irreversibilidade    
(kW –K) 
1 126,57 21 421,76 381,16 40,60 
2 164,97 27 543,03 494,29 48,75 
3 208,80 26 524,02 479,53 44,49 
4 255,76 24 484,92 445,46 39,45 
5 309,45 24 486,29 448,13 38,16 
6 370,37 24 487,88 450,72 37,16 
7 429,96 21 428,34 396,38 31,96 
 
Tabela I.1 – Resultados Obtidos a partir do programa computacional 
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 FIGURA I.1 – REFERÊNCIAS DAS PALHETAS DO ROTOR E ESTATOR  
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FIGURA I.2 – ÂNGULOS DAS PALHETAS DO ROTOR E ESTATOR 
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FIGURA I.3 – POTÊNCIA REQUERIDA PARA CADA ESTÁGIO 
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Estágio 
 
1 2 3 4 5 6 7 
0 -10,88 2,01 2,69 2,69 2,69 6,57 
0 -6,10 8,25 8,85 8,85 8,85 12,28 
0 -1,71 13,84 14,37 14,37 14,37 17,38 
0 2,34 18,84 19,31 19,31 19,31 21,94 
0 6,07 23,32 23,73 23,73 23,73 26,03 
0 9,54 27,33 27,69 27,69 27,69 29,69 
0 12,75 30,93 31,25 31,25 31,25 33,00 
0 15,75 34,18 34,45 34,45 34,45 35,98 
0 18,54 37,10 37,34 37,34 37,34 38,69 
1α
 ( º ) 
0 21,15 39,76 39,97 39,97 39,97 41,16 
        
38,94 42,07 48,97 48,68 48,68 48,68 46,92 
36,30 41,62 49,18 48,92 48,92 48,92 47,34 
33,96 41,43 49,60 49,36 49,36 49,36 47,94 
31,87 41,45 50,16 49,94 49,94 49,94 48,66 
30,00 41,62 50,82 50,63 50,63 50,63 49,48 
28,31 41,92 51,56 51,38 51,38 51,38 50,34 
26,80 42,32 52,34 52,18 52,18 52,18 51,24 
25,43 42,80 53,15 53,01 53,01 53,01 52,16 
24,18 43,34 53,98 53,85 53,85 53,85 53,08 
2α  ( º ) 
23,04 43,93 54,82 54,70 54,70 54,70 54,00 
        
49,82 54,00 48,97 48,68 48,68 48,68 46,92 
52,49 54,65 49,18 48,92 48,92 48,92 47,34 
54,87 55,43 49,60 49,36 49,36 49,36 47,94 
57,00 56,29 50,16 49,94 49,94 49,94 48,66 
58,91 57,20 50,82 50,63 50,63 50,63 49,48 
60,63 58,13 51,56 51,38 51,38 51,38 50,34 
62,18 59,07 52,34 52,18 52,18 52,18 51,24 
63,59 59,99 53,15 53,01 53,01 53,01 52,16 
64,87 60,90 53,98 53,85 53,85 53,85 53,08 
1β  ( º ) 
66,04 61,78 54,82 54,70 54,70 54,70 54,00 
        
20,62 15,73 2,01 2,69 2,69 2,69 6,57 
29,60 22,50 8,25 8,85 8,85 8,85 12,28 
36,79 28,31 13,84 14,37 14,37 14,37 17,38 
42,55 33,29 18,84 19,31 19,31 19,31 21,94 
47,23 37,58 23,32 23,73 23,73 23,73 26,03 
51,07 41,30 27,33 27,69 27,69 27,69 29,69 
54,27 44,55 30,93 31,25 31,25 31,25 33,00 
56,97 47,40 34,18 34,45 34,45 34,45 35,98 
59,28 49,92 37,10 37,34 37,34 37,34 38,69 
2β  ( º ) 
61,28 52,15 39,76 39,97 39,97 39,97 41,16 
Tabela I.2 – Resultados dos ângulos de entrada e saída do rotor e estator subdivindo-se o raio em 10 
partes. 
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Figura I.4 – Evolução dos ângulos do ar  
 
 
 
119 
 
 
 
 
 
 
 
Anexo II 
 
Operação fora das condições de projeto 
 
Conhecendo-se a potência desejada de saída de uma turbina a gás, é possível 
determinarmos parâmetros como relação de pressão, fluxo mássico e obter a máxima 
eficiência global para a configuração. 
 
Após a realização dos cálculos preliminares, podemos escolher os valores mais 
apropriados de um determinado projeto, para que os componentes individuais de uma 
turbina a gás possam ser calculados e operem a eficiência desejada quando estiverem 
operando nas condições de projeto ou “design point”. Entretanto, nem sempre é possível 
operar nas condições para as quais os componentes foram projetados, por isso o rendimento 
dos componentes pode variar, mas não devem deixar de atender as expectativas de 
operação. 
 
Os compressores, câmara de combustor e turbinas de potências possuem 
características próprias que podem ser obtidas de testes reais ou através de dados 
previamente gerados disponíveis através de seus mapas característicos. 
 
II.1 Instabilidades em compressores 
 
Calin Belta et al. (2001) afirmam que os compressores axiais estão sujeitos a duas 
instabilidades aerodinâmicas, a saber: instabilidade rotacional e “surge”. Ambas são 
causadas por interrupções nas condições normais de operação para as quais a máquina foi 
projetada. A Instabilidade rotacional é uma condição severa, verificada para uma 
distribuição de fluxo assimétrica, tomando a forma de onda e que propaga principalmente 
na direção radial. A instabilidade de “surge”, por outro lado é uma oscilação de massa 
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assimétrica ao longo do comprimento do compressor. As duas condições podem causar 
avarias severas no compressor de fluxo axial e limitar o rendimento e a vida útil do mesmo. 
 
Schmidtman e Anders (2001) investigam a instabilidade de compressores axiais 
através de métodos numéricos e comparam os resultados com dados experimentais. Os 
autores definem compressores axiais como parte de turbo-máquinas que são projetadas para 
transferir energia do rotor para o fluido, resultando em um aumento de entalpia associado a 
um aumento de pressão. Em compressores axiais, o fluido é guiado em um fluxo constante 
através de um duto anular, onde é redirecionado pelas palhetas do rotor e estator em vários 
estágios e onde a energia cinética é transferida para a energia interna. O oposto ocorre na 
turbina de potência, onde a energia cinética é trocada pela energia térmica do fluido, 
resultando em uma queda de entalpia associada a uma queda de pressão. Em um 
compressor de fluxo axial, se o fluxo de massa for suficientemente grande uma condição de 
estabilidade constante ocorrerá no compressor. Com a diminuição do fluxo de massa, o 
escoamento perde a estabilidade. As duas principais instabilidades de fluxo aerodinâmicas 
em compressores são as instabilidades de rotação (“stall”) e de “surge”. Schmidtman e 
Anders (2001) definem a instabilidade rotacional como a propagação de perturbações na 
direção circunferencial que ocorrem tanto no rotor como no estator. A instabilidade de 
“surge”, por outro lado, é definida como a oscilação de fluxo ao longo do compressor na 
direção axial, sendo menos freqüente que a instabilidade rotacional. Essas instabilidades 
reduzem a vida útil do equipamento, limitam a operação dos compressores e incidem em 
uma redução de capacidade ou até mesmo na avaria do compressor.  
 
As instabilidades podem ser evitadas pelo uso de sistemas de controle que evitem que 
o compressor opere em pontos de operação que estejam fora das regiões estáveis, de acordo 
com o mapa característico do compressor. O objetivo principal da análise teórica é explicar 
os mecanismos de instabilidade de “stall” e “surge” e identificar pontos de intervenção que 
permanecem sem solução. 
 
Blanchini e Giannattasio (2002) comentam a influência da instabilidade de “surge” 
sobre os sistemas de compressão e o efeito adverso que o mesmo causa nas condições de 
operação. Definem a instabilidade de “surge” como a oscilação indesejável do sistema 
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devido à baixa taxa de escoamento e apresentam um sistema de controle por meio do qual é 
possível atenuar ou evitar o problema, para que a planta térmica não opere em condições 
instáveis. 
 
 
 
 
 
 
 FIGURA II.1 – CURVA CARACTERÍSTICA DO COMPRESSOR AXIAL ( VAZÃO 
MÁSSICA X RELAÇÃO PRESSÃO) 
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FIGURA II.2 – CURVA CARACTERÍSTICA DO COMPRESSOR AXIAL ( VAZÃO 
MÁSSICA X EFICIÊNCIA ISENTRÓPICA) 
 
II.2 Características de compressores axiais 
 
Um compressor de fluxo axial consiste de uma série de estágios, cada um com 
características próprias e similares as globais, mas com relações de pressão muito menores. 
O fluxo de massa ao longo do compressor é limitado pela ocorrência de choques em vários 
estágios, que pode ocorrer tanto nos estágios iniciais como nos finais. 
 
A figura II.1 apresenta um mapa característico de um compressor de fluxo axial. 
Compressores que operem acima e a esquerda da linha de “surge” estão fora dos limites de 
estabilidade. Para uma dada relação de pressão e para um valor fixo de 01/ TN  existe um 
valor de fluxo mássico 0101 / PTm  sobre o qual o compressor deve operar. A figura II.2 
apresenta a eficiência isentrópica do compressor contra o fluxo mássico em função da 
velocidade relativa de projeto. 
 
De fato, um compressor axial tem sido projetado para manter uma velocidade 
constante ao longo dos estágios, com isso é de se esperar que a área diminua 
progressivamente à medida que o fluxo passa pelos estágios, devido ao aumento de 
densidade do fluido. A área anular necessária para cada estágio vai ser determinada pela 
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condição de projeto e vai ser resultado da variação de velocidade axial através do 
compressor. 
 
Compressores que operam a velocidades menores do que as de projeto tendem a 
apresentar um aumento de pressão e temperatura menores do que os esperados. A redução 
de densidade irá resultar em um aumento de velocidade axial nos últimos estágios, onde a 
instabilidade de choque poderá ocorrer e limitar o fluxo de massa. Em baixas velocidades, o 
fluxo de massa será determinado pelo choque nos últimos estágios, conforme a figura II.3. 
 
Considerando que o compressor esteja operando nas condições de projeto, todos os 
estágios estarão operando com o valor correto de velocidade e a incidência correta. 
Observando a figura II.3 e deslocando o ponto “A” para o ponto “B” sobre a linha de 
“surge” a uma velocidade de projeto, pode ser notado que a densidade na saída do 
compressor também aumenta devido ao aumento da pressão, por outro lado, o fluxo de 
massa apresenta uma leve redução. Uma redução da velocidade axial no último estágio vai 
causar um pequeno aumento de incidência; isso pode conduzir as palhetas do rotor a uma 
instabilidade de “stall”, sendo que a instabilidade de “surge” a altas velocidades é causada 
pela instabilidade de “stall” do último estágio (Saravanamutto et al., 2001). 
 
Reduzindo a velocidade de “A” para “C” conforme a figura II.3, o fluxo mássico 
diminui mais rapidamente do que a velocidade, ocasionando uma diminuição na velocidade 
axial na entrada e um aumento de incidência na palheta do primeiro estágio. Portanto, a 
baixas velocidades, a instabilidade de “surge” é devido à instabilidade de “stall” do 
primeiro estágio.  
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FIGURA II.3 – CURVA CARACTERÍSTICA DO COMPRESSOR AXIAL “OFF- DESIGN” 
 
Paduano et al. (2001) tratam o problema da instabilidade em compressores axiais 
como críticos, uma vez que tais instabilidades aumentam a potência requerida pelo 
compressor diminuindo a eficiência do ciclo. Os autores definem os dois principais 
comportamentos dinâmicos em compressores com as instabilidades do sistema de 
compressão.  
 
A instabilidade de “surge” pode ser entendida como uma instabilidade de um sistema 
uni-dimensional, que depende das condições fluidodinâmicas e das propriedades do sistema 
nas quais o compressor está operando. Está relacionada a oscilações de grande amplitude e 
provoca fluxos reversos no compressor. 
  
O segundo tipo de instabilidade está associado à rotação, e é caracterizada por ondas 
que se propagam na direção circunferencial. Na maioria das vezes, a instabilidade de 
rotação antecede a instabilidade de “surge”. 
 
As duas instabilidades afetam negativamente o rendimento da máquina. Na verdade, 
os autores sugerem duas alternativas para evitar instabilidades no sistema de compressão. O 
primeiro é alterar as características de operação em regime permanente do compressor 
como uma função da potência, estabelecendo uma combinação de variáveis geométricas 
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(como guias para variação dos ângulos do estator e compressores múltiplos) e o uso de 
válvulas de escape de fluxo posicionadas ao longo do compressor. A segunda alternativa 
apresentada pelos autores é operar a uma distância suficientemente grande da linha de surge 
para que o regime instável não esteja muito próximo. Essa distância referida como margem 
de “surge”, é em média de 15% a 35% do aumento de pressão do compressor. 
  
O diagrama característico de operação do compressor mostra que se a máquina operar 
em uma região de eficiência adequada, a linha de operação do compressor deve estar 
preferencialmente na posição horizontal próxima do ponto de máxima eficiência.  
 
Máquinas térmicas podem operar fora das condições previamente estabelecidas pelo 
projetista. Avaliar o rendimento fora das condições de projeto “off-design performance” é 
um fator relevante, levando-se em conta que a máquina pode operar não somente a 
diferentes condições de operação, mas também a diferentes condições ambientais, tais 
como temperatura ambiente e pressão no local onde a máquina irá operar, essas condições 
podem afetar diretamente o rendimento do compressor e da turbina a gás como um todo.  
 
Variações de fluxo, trabalho e velocidade devem ser previstas quando da concepção 
do projeto. As variações do compressor e turbina podem ser obtidas pela análise do mapa 
característico de cada componente. 
 
Saravanamutto et al.(2001) estabelecem alguns passos para que se possa obter o 
ponto de operação adequado. 
 
• Selecionar uma linha de velocidade constante no mapa característico do 
compressor e determinar um ponto de operação; 
• O ponto correspondente às características da turbina pode ser obtido pela 
compatibilidade que deve existir entre fluxo e velocidade; 
• Verificar o ponto de trabalho de saída com o ponto de operação para o qual o 
trabalho foi requisitado. 
 
Stone (1958) considera um estudo sobre as características básicas dos estágios de um 
compressor.  
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Para ilustrar como estágios individuais de um compressor operam sob uma ampla 
variedade de condições, um mapa de desempenho global foi calculado para um compressor 
hipotético contendo 10 estágios. 
 
A figura II.4 fornece informações adicionais que incluem as regiões normalmente 
cortadas pelo surge do compressor, com o objetivo de mostrar onde cada estágio atinge seu 
ponto de stall. 
 
Considerando ainda a figura II.4 pode-se observar que novamente, para cada relação 
de pressão pré-estabelecida e a uma dada velocidade existe um fluxo mássico 
correspondente. Para o caso do compressor operar a uma velocidade rotacional e fluxo 
mássico correspondente para os quais foi projetado, ou seja 100% do valor de projeto, 
obteremos uma relação de pressão da ordem de 6.4. Uma diminuição no valor do fluxo 
mássico para 90% do valor projetado incidiria em uma relação de pressão de 
aproximadamente 8.3. Analisando a figura II.1 com a figura II.4 nos levaria a deduzir que o 
compressor estaria em uma condição de instabilidade, entretanto essa análise será feita 
através de um mapa mais detalhado que será apresentado adiante. 
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FIGURA II.4 – CURVAS DE RENDIMENTO DE UM COMPRESSOR ADIABÁTICO IDEAL. 
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projeto, qualquer variação no fluxo de massa ou na velocidade irá resultar em diferentes 
valores na relação de densidades e nas velocidades axiais dos estágios. 
 
A figura II.5 ilustra a variação no coeficiente de fluxo do estágio através do 
compressor para varias velocidades e fluxo de massa, o coeficiente de pressão em cada 
estágio também pode ser observado. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
FIGURA II.5 – LINHAS DE SURGE DE UM COMPRESSOR COM 10 ESTÁGIOS 
É interessante notar que coeficientes de fluxo quase constantes podem ser mantidos 
quando o compressor operar abaixo da velocidade de projeto, resultando em coeficientes de 
pressão relativamente altos. 
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A figura II.5 mostra claramente as linhas de “stall” de cada um dos 10 estágios do 
compressor. Conforme comentado anteriormente se o compressor operar a uma velocidade 
rotacional de 100% do valor de projeto e com um fluxo mássico de 90% para o qual foi 
programado, o compressor não terá atingido ainda a condição de “surge”, entretanto o 
décimo estágio estará bem próximo da condição de instabilidade. 
 
O ponto mais elevado do coeficiente de pressão ocorre quando a velocidade atinge 
92% do seu valor máximo, onde um coeficiente de fluxo constante pode ser mantido. 
Acima dessa velocidade, o décimo estágio será sempre o primeiro estágio a atingir a 
condição de “stall”. Abaixo desse valor ocorre o oposto, os estágios 1, 2 e 3 são os 
primeiros a atingir essa condição. 
 
A figura II.6 mostra que para qualquer velocidade constante escolhida, o máximo 
fluxo de massa ocorre no décimo estágio. Operando a 40% da velocidade de projeto, pode-
se notar que os estágios 1, 2 e 3 estarão no interior da região de “stall”, mesmo que o fluxo 
de massa seja máximo. 
 
Uma análise do mapa do compressor indica que a 110% da velocidade de projeto, o 
décimo estágio será sempre o primeiro a atingir a condição de choque, determinando o 
fluxo máximo. Com o aumento da velocidade, entretanto, o número de Mach relativo para a 
fileira de palhetas anteriores aumenta a uma proporção maior do que para os últimos 
estágios, o que significa que o coeficiente de fluxo de choque do estágio reduz mais 
rapidamente do que para os estágios anteriores. Portanto, o fluxo máximo é estabelecido em 
função do choque que ocorre em algum ponto dos estágios anteriores. A 105% da 
velocidade de projeto, conforme figura II.5, o estágio 1 geralmente se torna o primeiro a 
atingir o coeficiente de fluxo máximo, estabelecendo dessa forma o máximo coeficiente de 
fluxo na entrada do compressor. 
 
O limite da linha de “surge” está geralmente associado à situação em que um ou mais 
estágios atingem seu ponto de “stall”. A figura II.5 indica o ponto de “stall” dos estágios a 
diferentes velocidades. Observando a figura, nota-se que a 90% da velocidade de projeto os 
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estágios 1 a 5 atingem a condição de “stall” quase que simultaneamente, o que 
provavelmente causaria uma condição de surge nesse ponto.  
 
Para melhorar a linha de surge é necessário analisar com cuidado as características 
para determinar com precisão que estágio ou estágios irão alcançar ou já alcançaram os 
pontos de “surge”. 
 
Operando a baixas velocidades os estágios posteriores ficam quase que totalmente na 
condição de “stall”. Na verdade, determinar o ponto de “stall” através do coeficiente de 
fluxo dos estágios posteriores não é fácil. Embora alguns compressores possuam estágios 
que estejam aptos a operar de alguma maneira acima das condições de “stall” antes que 
ocorra o “surge”, isso não é um caso muito comum. A condição de “surge” está associada 
com os estágios posteriores somente a altas velocidades, onde a condição de “surge” tende 
a ocorrer tão logo o estágio atinja o ponto de “stall” e antes que seu comportamento possa 
apresentar qualquer inclinação de “stall” que defina seu pico máximo. Há outras condições 
que podem resultar na condição de “surge”: 
 
• as perturbações decorrentes quando um estágio atinge a condição de “stall” 
são mais comuns em altas velocidades; 
• tais perturbações podem incidir em “stall” prematuros em estágios adjacentes. 
 
Um determinado estágio de um compressor pode estar desencadeando o “surge” 
acima de uma certa média de velocidade se ao longo dessa linha existe alguma mudança no 
coeficiente de fluxo, ou seja, o coeficiente de fluxo pode determinar o ponto de “stall” do 
estágio.  
 
A determinação do estágio responsável pela condição de “surge” não pode ser feita 
com precisão, entretanto, uma boa aproximação pode ser feita pela análise dos estágios que 
marcam o ponto de “surge”, através de uma extrapolação do coeficiente de fluxo sobre o 
fluxo de massa ou sobre a relação de pressão total. 
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FIGURA II.6 – RELAÇÃO PRESSÃO X VELOCIDADE PROJETO 
 
Uma melhora na linha de “surge” pode ser obtida pelo deslocamento do ponto de 
“surge” para relações de pressão maiores ou massas de fluxos menores (Stone, 1958). 
 
O caminho ideal para atingir e melhorar a velocidade em uma região determinada 
seria reduzir a falta de sustentação no estágio ou nos estágios que estão causando a 
condição de “surge”, sem perdas na relação de pressão para o “stall”.  
 
A eficiência global de um ponto de operação em particular é função tanto da 
eficiência individual de cada estágio, bem como da configuração do estágio naquele ponto. 
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A baixas velocidades, a eficiência global é baixa por causa da exigência dos estágios 
posteriores que operam na condição de “stall”, enquanto os estágios anteriores operam 
próximos a condições de choque. A queda na eficiência pode, portanto ser controlada ou 
diminuída para velocidades menores por meio da redução do ponto de “stall” proveniente 
da condição do fluxo de massa dos estágios à frente ou pelo aumento do choque causado 
pelo fluxo de massa dos estágios seguintes. Técnicas como essas geralmente são 
empregadas com o objetivo de melhorar a linha de “surge” em condições intermediárias. 
 
 
 
